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LISTA DE VARIABLES 
 
𝐴𝑖 , 𝐴𝑐: área y área critica [m
2] 
𝐴𝜃, 𝐴𝛾: área transversal de la carcasa para una sección (𝜃, 𝛾) cualquiera [m
2] 
𝑏𝑖: ancho del álabe [m] 
𝑐𝑎: velocidad axial [m s⁄ ] 
𝑐𝑖: velocidad absoluta de una partícula de fluido [m s⁄ ] 
𝑐𝑖𝑚: componente meridional de la velocidad absoluta del fluido [m s⁄ ] 
𝑐𝑖𝑢: componente periférica de la velocidad absoluta del fluido [m s⁄ ] 
𝑐𝑟: velocidad radial [m s⁄ ] 
𝑐𝜃𝑢, 𝑐𝛾𝑢: componente periférica de la velocidad absoluta del fluido para una sección  
cualquiera (𝜃 ó 𝛾) de la carcasa [m s⁄ ] 
𝐶. 𝐸: consumo específico de combustible a potencia máxima [g kW. h⁄ ] 
𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒 , 𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠: calor especifico medio del aire y de los gases de escape a presión 
constante [kJ kmol ∙ K⁄ ] 
𝑐𝑣𝐴𝑖𝑟𝑒 , 𝑐𝑣𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠: calor específico medio del aire y de los gases a volumen constante                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                      
[kJ kg ∙ K⁄ ]                                                                                                                                                                                                            
𝑐𝑝,𝑖, 𝑐𝑣,𝑖: calor específico del gas a presión y a volumen constante [kJ kg ∙ K⁄ ] 
𝑐?̅?,𝑖, 𝑐?̅?,𝑖: calor específico del gas a presión y a volumen constante por unidad de 
mol [kJ kmol ∙ K⁄ ] 
𝐷𝑎: diámetro de la boca del rodete [m] 
𝐷𝑐: diámetro del cubo (etapa de compresión) [m] 
𝑑𝑐: diámetro del cubo (etapa de expansión) [m] 
𝐷𝑒: diámetro del árbol (etapa de compresión) [m] 
𝑑𝑒: diámetro del árbol (etapa de expansión) [m] 
𝐷𝑖: diámetros de la etapa de compresión [m] 
𝑑𝑖: diámetros de la etapa de expansión [m] 
𝑒𝑧: factor de corrección o deslizamiento para el compresor [−] 
𝐹: fuerza [N] 
𝑓𝑚𝑖 , 𝑦𝑖: fracción másica y fracción molar [−] 
𝑔: gravedad [m s2⁄ ] 
𝐺: módulo de rigidez [MPa] 
𝐺𝑅: grado de reacción [−] 
ℎ0𝑖: entalpía total o de estancamiento [kJ kg⁄ ] 
ℎ𝑖: entalpía [kJ kg⁄ ] 
ℎ̅𝑖: entalpía por unidad de mol [kJ kmol⁄ ] 
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ℎ𝑖𝑠: entalpía isoentrópica del fluido [kJ kg⁄ ] 
𝐻𝑎𝑑: altura adiabática [m] 
𝐻𝑑 , 𝐻𝑝, 𝐻𝑢: altura dinámica, altura de presión y altura útil [m] 
∆ℎ𝑠: salto entálpico total en el escalonamiento [kJ kg⁄ ] 
𝐼𝑚: momento de inercia másico [kg ∙ m
2] 
𝐽: momento polar de inercia [m4] 
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒 , 𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠: constante adiabática del aire y de los gases [−] 
𝐾, 𝑘: constante s [−] 
𝐾𝑓𝑓(𝐹), 𝐾𝑓𝑓(𝑀), 𝐾𝑓𝑓(𝑇): factores de concentración de esfuerzos [−] 
𝐿𝑐: longitud del cubo [m] 
𝐿𝑅𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒→𝑅𝑜𝑡𝑜𝑟: longitud entre rodete y rotor [m] 
𝑙: longitud desarrollada del álabe [m] 
𝑙𝑡ℎ2: espacio del canal entre álabes consecutivos del distribuidor [m] 
𝑀: momento [N ∙ m] 
?̇?: flujo másico [kg s⁄ ] 
?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒𝑠, ?̇?𝐶𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒, ?̇?𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠: flujo másico de aire, combustible y gases [kg s⁄ ] 
?̇?𝑖, ?̇?𝑒: pérdidas intersticiales internas y externas [kg s⁄ ] 
𝑚𝑖: masa [kg] 
𝑀𝑖: masa molar [kg mol⁄ ] 
?̇?𝜃, ?̇?𝛾: flujo de masa para  una sección cualquiera (𝜃 ó 𝛾) de la carcasa [kg s⁄ ] 
𝑛, 𝑛𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟: velocidad de rotación del conjunto y del motor [rpm] 
𝑛𝐴𝑖𝑟𝑒 , 𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠: constante politrópica del aire y de los gases de escape [−] 
𝑁: factor de seguridad [−] 
𝑁𝑖: número de moles [mol] 
𝑁𝑠: número específico o velocidad específica de la turbina radial [rad] 
𝑃𝑎 , 𝑃𝑖, 𝑃𝑢:  potencia de accionamiento, interna y periférica [kW] 
𝑃𝐶𝐼: poder calorífico inferior del combustible [kJ kg⁄ ] 
𝑃0𝑖: presión total o de estancamiento [kPa] 
𝑃𝑖: presión [kPa] 
𝑅𝐴𝑖𝑟𝑒 , 𝑅𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠: contante particular del aire y de los gases de escape [kJ kg ∙ K⁄ ] 
𝑟𝑑: relación de diámetros [−] 
𝑟𝑖, 𝑅𝑀á𝑥, 𝑅𝑀í𝑛: radio, radio máximo y mínimo [m] 
𝑟𝑃𝐶 , 𝑟𝑃𝑇: relación de presiones en la etapa de compresión y expansión [−] 
𝑟𝑃𝐶𝑀á𝑥
, 𝑟𝑃𝑇𝑀á𝑥
: relación de presión máxima alcanzada en la etapa de compresión y 
expansión [−] 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒𝑠 , 𝑟𝑃𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟𝑠 : relación de presión isoentrópica en el rodete y el rotor [−] 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒 , 𝑟𝑃𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟: relación de presión politrópica real en el rodete y en el rotor [−] 
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𝑟𝑃𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠𝑜𝑟𝑠, 𝑟𝑃𝑑𝑖𝑠𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑖𝑑𝑜𝑟𝑠 : relación de presión isoentrópica alcanzada en el difusor y el 
distribuidor [−] 
𝑟𝑃𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠𝑜𝑟 , 𝑟𝑃𝑑𝑖𝑠𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑖𝑑𝑜𝑟: relación de presión politrópica real obtenida en el difusor y en 
el distribuidor [−] 
𝑅𝑢: contante de gas universal [kJ kmol ∙ K⁄ ] 
𝑠𝑝2: paso del álabe sobre el diámetro menor del distribuidor [m] 
𝑆𝑚, 𝑆𝑚𝑠: esfuerzo normal y cortante medio [MPa] 
𝑆𝑦:  resistencia a la fluencia [MPa] 
𝑠𝑖: entropía [kJ kg ∙ K⁄ ] 
?̅?𝑖: entropía por unidad de mol [kJ kmol ∙ K⁄ ] 
𝑇: torque [N ∙ m] 
𝑡: paso del álabe en la periferia del rodete del compresor [m] 
𝑇0𝑖: temperatura total o de estancamiento [K] 
𝑇𝑖: temperatura [K] 
𝑇𝑖𝑠: temperatura isoentrópica del fluido [K] 
𝑢: energía interna [kJ kg⁄ ] 
?̅?: energía interna por unidad de mol [kJ kmol⁄ ] 
𝑢𝑖: velocidades periféricas (absolutas) de los álabes [m s⁄ ] 
𝑉: cilindrada del motor [cm3] 
𝑤𝑖: velocidad relativa del fluido [m s⁄ ] 
 𝑤′2: velocidad relativa efectiva del fluido a la salida [m s⁄ ] 
𝑊𝑖: peso [N] 
?̇?𝑀á𝑥.𝑀𝑜𝑡𝑜𝑟: potencia máxima del motor [kW] 
?̇?𝑠: potencia isoentrópica [kW] 
𝑤𝑠: trabajo isoentrópico específico [kJ kg⁄ ] 
?̇?𝑢: potencia periférica del fluido [kW] 
𝑤𝑢: trabajo periférico específico del fluido [kJ kg⁄ ] 
𝑌𝑖: deflexión [m] 
𝑦𝑖: pérdidas generadas en la etapa de compresión o expansión [kJ kg⁄ ] 
∆𝑌𝑖: salto energético periférico del fluido [kJ kg⁄ ] 
∆𝑌𝑠: salto adiabático e isoentrópico total en la máquina [kJ kg⁄ ] 
∆𝑌𝑢: salto energético periférico del fluido [kJ kg⁄ ] 
𝑧𝑖 : altura que define energía potencial [m] 
𝑍𝑐, 𝑍𝑇: número de álabes del compresor y de la turbina [– ] 
𝑍𝑇𝑚í𝑛: número de álabes mínimo en el rotor de la turbina [−] 
𝑍𝑑 , 𝑍𝑑𝑖𝑠𝑡: número de álabes del difusor y del distribuidor [−] 
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Símbolos griegos 
 
𝜃, 𝛾: ángulo de barrido que define la espiral logarítmica de la carcasa [°] 
∆𝜃: espaciamiento de los álabes del rotor [rad] 
θ: coeficiente de recuperación de energía cinética [−] 
∝: coeficiente de exceso de aire [−] 
𝛼𝑖: ángulo de la velocidad absoluta [°] 
𝛽𝑖: ángulo del fluido [°] 
𝛽′
2
: ángulo de descarga efectivo del fluido [°] 
𝜉: coeficiente de pérdida [−] 
𝜁: factor de incidencia [−] 
𝜑,𝜑𝜋: coeficiente de caudal [−] 
𝜓: coeficiente de presión [−] 
𝜆: coeficiente de potencia [−] 
𝜂𝑢𝐶 , 𝜂𝑢𝑇: rendimiento periférico del compresor y de la turbina [−] 
𝜂𝑖𝐶 , 𝜂𝑖𝑇: rendimiento interno del compresor y de la turbina [−] 
𝜂𝑣: rendimiento volumétrico [−] 
𝜂𝑣𝐶 , 𝜂𝑣𝑇: rendimiento volumétrico del compresor  y de la turbina [−] 
𝜂𝑎𝑑𝑚: eficiencia en la admisión [−] 
𝜂𝑝: eficiencia térmica real de la máquina de combustión [−] 
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒 , 𝜂𝑖𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟: eficiencia interna del rodete y del rotor [−] 
𝜂𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠𝑜𝑟 , 𝜂𝑑𝑖𝑠𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑖𝑑𝑜𝑟: eficiencia del difusor y del distribuidor [−] 
𝜂𝑒𝑠𝑐𝑎𝑙𝑜𝑛𝑎𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜: eficiencia de un escalonamiento [−] 
ΩAire−Comb.: relación estequiométrica aire/combustible [−] 
𝜎: número específico de revoluciones del compresor centrífugo [−] 
𝜎𝑎, 𝜏𝑎: esfuerzo de flexión y cortante de torsión alternativo [MPa] 
𝜎𝑚, 𝜏𝑚: esfuerzo de flexión y cortante de torsión medio [MPa] 
𝜎𝑦: esfuerzo permisible total [MPa] 
𝜌0𝑖: densidad en el punto de estancamiento [kg ⁄ m
3] 
𝜌𝑖: densidad del fluido [kg ⁄ m
3 ] 
𝜗𝑖: volumen específico [m
3  ⁄ kg] 
∀̇: flujo volumétrico [m3 s⁄ ] 
𝜇: viscosidad dinámica [Poise] 
𝜑: deflexión angular [rad] 
𝛿: deformación [m] 
𝜔: velocidad angular [rad s⁄ ] 
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RESUMEN 
Debido a las múltiples ventajas que ofrece la sobrealimentación a motores que 
operan bajo el ciclo Diesel o motores de combustión interna, este proyecto tiene 
como finalidad estudiar su diseño a partir de una metodología definida con la cual 
se identifiquen los parámetros o condiciones necesarias para su correcto 
dimensionamiento, debido a que en este campo los avances obtenidos son 
celosamente conservados por los grandes productores. Por otra parte, esta 
investigación se caracteriza por el hecho de la aplicación de los conocimientos 
adquiridos durante la formación académica, estando enmarcada en el uso de las 
bases teóricas ya existentes que faciliten el desarrollo y obtención de los 
resultados esperados. 
El dimensionamiento del turbocompresor, encargado de hacer posible la 
sobrealimentación, se lleva a cabo dividiendo el conjunto general en sus dos 
procesos o etapas principales, compresión y expansión. Para lo cual posterior a 
una sistematización de la información de varios autores acerca de los 
fundamentos teóricos que rigen el estudio de las turbomáquinas térmicas se 
establecen las metodologías a usar para el diseño de compresores centrífugos y 
turbinas radiales, al igual que para los demás elementos presentes dentro de cada 
etapa. Por otra parte, se identifican los estados termodinámicos para el fluido de 
trabajo tras su paso por esta turbomáquina facilitando de esta manera la 
comprensión que en cuanto a requerimientos sus elementos necesitan. 
Una vez definidas las metodologías a emplear tanto para el dimensionamiento 
geométrico como para el cálculo de los parámetros térmicos de la etapa de 
compresión y expansión, habiendo definido con anterioridad el tipo de motor a 
sobrealimentar, se diseña un módulo computacional en Microsoft® Office Excel® 
mediante formularios y macros, que permita mediante ciertas condiciones de 
entrada definir las características geométricas principales del turbocompresor, que 
serán posteriormente llevadas a SolidWorks® donde mediante una interfaz de 
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programación se dimensionan los elementos que en conjunto hacen parte de esta 
turbomáquina. Estos prototipos virtuales serán validados en el mismo software de 
diseño CAD SolidWorks® permitiendo su posterior estudio y análisis, obteniendo 
de igual manera los planos con las dimensiones principales del turbocompresor. 
Finalmente, el siguiente trabajo busca ser un aporte en cuanto a los estudios 
teórico prácticos que para investigaciones posteriores puedan llevarse  a cabo en 
la Facultad de Ingeniería Mecánica de la Universidad Tecnológica de Pereira, 
fortaleciendo además el estudio del diseño de las turbomáquinas, esencial en el 
desarrollo y construcción de una cultura investigativa; por otra parte, será una 
contribución al estudio de las ciencias térmicas bases esenciales en la formación 
de sus profesionales. 
 
 
Palabras clave 
Compresor, formulario, macro, módulo computacional, prototipos virtuales, 
sobrealimentación, turbina, turbocompresor.  
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INTRODUCCIÓN 
El uso eficiente de las fuentes de energía y la investigación en nuevas maneras de 
generación es tarea ineludible para la humanidad del siglo XXI y aún más en los 
venideros, pues la dependencia en su mayoría de fuentes no renovables, entre 
ellos los combustibles fósiles de los cuales hacen parte los derivados del petróleo 
escasean drásticamente hasta el punto que un mediano plazo tienden a agotarse 
definitivamente. Es por ello que en la actualidad el estudio de los 
turbocompresores y su evolución en el mercado toma gran fuerza, pues su 
accionamiento sin restar energía aprovechable del motor gracias a la utilización de 
los gases de escape de la cámara de combustión que de otra manera se 
desperdiciarían, toma esencial importancia en esta turbomáquina usada en la 
industria automotriz, marítima, aeronáutica entre otras. Por tanto, al aprovecharse 
al máximo el combustible que se quema, tras realizarse una combustión más 
completa, se obtiene con ello para una misma potencia suministrada comparada 
con el motor convencional un menor consumo de combustible, con lo cual, se 
tiene un claro incremento de la relación peso potencia, lo que se traduce 
fácilmente en un beneficio económico, logrando además con esto una menor 
emisión de gases contaminantes a la atmósfera.  
El diseño tiene sus orígenes a finales del siglo XIX y principios del XX, surgió y se 
desarrolló en momentos de gran avance económico e industrial estando más 
ligado a la economía que a la expresión creativa y al arte. Es un fenómeno 
claramente relacionado con la expansión del consumo y la producción y, por tanto, 
un factor que contribuyó, en mayor o menor medida, a un cambio social. 
Es este el caso del turbocompresor, el cual desde comienzos del siglo XX se ha 
hecho gran camino en la historia, tras su permanente evolución y desarrollo. La 
concepción de este nace tras la necesidad de aumentar la potencia entregada en 
el motor, reduciendo por otra parte el consumo de combustible. El ingeniero suizo 
Alfred J. Büchi propone aprovechar la energía de los gases de escape del motor 
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para mover un compresor, con lo cual obtiene su primera patente el 16 de 
Noviembre de 1905, en la sobrealimentación de motores. En 1909 Büchi prosigue 
su idea desarrollando con ello el turbocompresor en marcha libre como el que se 
conoce hoy día, entre 1911 y 1914 trabajó con el turbocompresor aplicado a 
mecánicas Diesel, y en 1915 registró una patente que describe los principios de 
funcionamiento del turbocompresor y que son casi exactamente los mismos que 
conocemos en la actualidad. 
Alfred J. Büchi consiguió, en 1925, tras la aplicación de su turbocompresor a alto 
régimen, incrementar en más de un 40% [19] la potencia de un motor Diesel. Esto 
facilitaría la introducción gradual de la sobrealimentación en la industria. A pesar 
de que no será hasta 1962-1963 cuando el turbo llegue a los automóviles de 
producción en serie. Los desarrollos obtenidos en sobrealimentación, según lo 
expresa Muller para la revista ABB, residían en el aumento de la relación de 
compresión del compresor, en la mejora del rendimiento de la turbina y del 
compresor, así como en el perfeccionamiento de la técnica de sobrealimentación 
en general [42]. La evolución de los sistemas de sobrealimentación sólo ha sido 
posible gracias a la mejora en los materiales con que se cuenta en la actualidad, 
pues estos son llevados en algunas circunstancias a condiciones extremas en 
donde otros no soportarían estas solicitaciones. 
Treinta años después, no hay en el mercado ni un solo modelo Diesel carente de 
turbocompresor. Paralelamente a esta innovación la oferta de numerosas 
compañías especializadas en su fabricación empieza a extenderse, como Garrett 
(Honeywell), KKK, Holset, IHI, MHI (Mitsubishi) y BorgWarner, entre otras [19]. 
El siglo XXI no ha sido ajeno al estudio de los turbocompresores, pues para el año 
de 2004  Mario Ortega [48] recopila todo lo concerniente a éstos, enfatizando su 
trabajo esencialmente en el distribuidor de la turbina, ya que tras variar la 
geometría de los álabes de ésta se consigue regular el flujo de los gases de 
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escape de la cámara de combustión que llegan al rotor y con ello controlar la 
sobrealimentación. 
Los cursos de máquinas térmicas y máquinas hidráulicas impartidos desde los 
inicios de la Facultad de Ingeniería Mecánica en la Universidad Tecnológica de 
Pereira han sido un referente importante en cuanto al estudio de las 
turbomáquinas, desarrollándose para el año de 2006 la caracterización geométrica 
y técnica de un turbocompresor para un vehículo Mazda 4.5T, cuyo procedimiento 
es descrito por González, Diego; et al. [25], estando este trabajo basado en la 
información de turbocompresores ya existentes, y siendo parte de los resultados 
obtenidos de un proyecto de investigación. Para este mismo año, el grupo de 
investigación de sistemas térmicos y de potencia mecánica de la Universidad 
Tecnológica de Pereira realiza el diseño de una cámara de combustión para una 
microturbina de gas de generación de potencia, encabezado por su director 
Orozco, Carlos A; et al. [47], y que se enmarca en la participación de sus 
coinvesigadores en diversas áreas, y trabajos de grado asesorados por los 
mismos, de entre los cuales se tienen: Diseño y construcción de una cámara de 
combustión para una microturbina de gas, Pruebas de laboratorio y puesta a punto 
de una cámara de combustión para una microturbina de gas, entre otros. 
En una conferencia realizada en Montreal, Canadá en el año de 2007 según se 
constata y evidencia por Jizhong, Zhang; et al. [31], se presentan los métodos de 
diseño para la tobera de un turbocompresor de geometría variable, este incluye el 
diseño termodinámico, el diseño estructural y mecánico, al igual que el análisis 
CFD quien mostró el rendimiento aerodinámico desarrollado en ésta. 
Nuevamente para el año de 2011 dentro de la Universidad Tecnológica de Pereira, 
se realiza una investigación en el campo de los turbocompresores, llevada a cabo 
por Ríos, Luís C; et al. [49], en la cual se presenta la sistematización del método 
de selección de un turbocompresor a través de un programa de computadora, 
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partiendo este de las curvas para selección que en el mercado ofrecen algunos 
fabricantes. 
Para el año 2012 se consigue en el departamento de Caldas, más 
específicamente en el municipio de Chinchiná, con ayuda del centro de 
investigaciones Cenicafé y la participación del sector académico e industrial [26], 
realizar el diagnostico, diseño y la construcción económica de ventiladores 
centrífugos para el secado de café. Logrando con ello brindar un aporte en busca 
de soluciones a problemas prácticos, encontrados en el sector caficultor con 
ayuda del secado de su producto mediante sistemas mecánicos, que acortan el 
tiempo del mismo con relación al empleado cuando se realiza al sol. 
Hadef, Jamil El; et al. [27], presenta en el 2012 un nuevo método de interpolación 
y extrapolación a partir de los datos del fabricante para asociar modelos a 
algoritmos robustos y obtener mapas de datos para turbocompresores, ya que los 
mapas que se encuentran no cubren todo el rango de operación del motor y están 
mal discretizados. Mientras que para noviembre del mismo año Mueller, Lasse; et 
al. [41], muestra la optimización del diseño multidisciplinar de una turbina radial de 
un turbocompresor para aplicaciones de automoción, venciendo las limitaciones 
de tensión mecánica, aerodinámicas, y del flujo de masa y energía. La 
optimización de la turbina se realiza con un algoritmo de dos niveles desarrollado 
por el instituto Von Karman de Dinámica de Fluidos, en él también se presentan 
recomendaciones para un buen diseño preliminar. 
Para agosto de 2014 se llevó a buen término en la Universidad Tecnológica de 
Pereira la ejecución del proyecto de grado denominado: Adecuación, puesta en 
operación e instrumentación de un banco de turbocompresor para el estudio de 
sus características térmicas y fluidicas, desarrollado por los estudiantes Alzate 
Velásquez, Juan David y Durán Monsalve, Daniel [2], dirigida por Romero 
Piedraita, Carlos Alberto, con el cual, luego de readecuar el banco de pruebas se 
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llevaron a cabo mediciones de presión, temperatura y flujo volumétrico, que dieran 
paso a la determinación de las eficiencias estáticas y totales del turbocompresor. 
El estudio de los turbocompresores al igual que el de los compresores y las 
turbinas como elementos principales que lo componen, es un campo complejo 
debido  a que como toda turbomáquina su operatividad y eficiencia dependen de 
las condiciones de flujo y de la geometría de cada uno de los elementos del 
sistema del cual hacen parte. La posibilidad de facilitar su estudio tras el desarrollo 
de un módulo computacional para el diseño de éstos es una herramienta que 
facilitará su comprensión tras un análisis más detallado en aquellos parámetros 
verdaderamente relevantes en la investigación. 
El análisis del turbocompresor y su diseño se basa en fundamentos teóricos 
guiados por estudios experimentales cuyos avances han permitido la recopilación 
de información útil para la comprensión de su funcionamiento. Aunque en realidad 
el paso del fluido a través de esta turbomáquina es complejo es esencial para su 
desarrollo realizar algunas simplificaciones y suposiciones como es el hecho de un 
análisis de flujo unidimensional bajo régimen permanente que haga accesible su 
estudio y permita, aún con cierto grado de incertidumbre, resultados aceptables. 
El presente proyecto tiene como objetivo general el propósito de elaborar un 
módulo computacional para el diseño en 2D y 3D de rodete y carcasa de 
turbocompresores radiales, de los cuales se tengan sus parámetros geométricos 
al igual que las características térmicas del fluido tras su paso por esta 
turbomáquina. Dicho objetivo se llevara a cabo mediante los siguientes objetivos 
específicos: 
 Reconocer las características principales de la sobrealimentación y del 
turbocompresor. 
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 Realizar una revisión bibliográfica sobre el diseño de rodete, carcasa y eje para 
turbocompresores radiales. 
 
 Diseñar los algoritmos asociados al dimensionamiento para la generación 
gráfica en 2D y 3D  del turbocompresor radial. 
 
 Elaborar los módulos computacionales para la generación gráfica en 2D y 3D 
relacionados con el diseño del turbocompresor radial: rotor, carcasa y eje. 
 
 Verificación de los modelos virtuales obtenidos por el módulo, utilizando 
herramientas de simulación plenamente reconocidas. 
 
Para cumplir a cabalidad con lo antes expuesto, el trabajo se desarrolla en los 
siguientes ocho capítulos para los cuales se realiza una breve descripción a 
continuación: 
En el primer capítulo se abarca en forma general todos los aspectos concernientes 
a la sobrealimentación, sus características principales, ventajas y desventajas que 
en comparación ofrece con un motor que opera bajo aspiración normal. Por otra 
parte, se hace una descripción del turbocompresor, turbomáquina encargada de 
hacer posible la sobrealimentación, presentándose para ésta sus regímenes de 
funcionamiento, aspectos mecánicos y térmicos dentro de los que opera, tipos, y 
demás aspectos relevantes que los caracterizan.  
En el segundo capítulo se abordará lo relacionado a la transferencia de energía de 
las turbomáquinas, en especial a las máquinas térmicas, describiéndose las 
ecuaciones y leyes que las rigen. Se presenta por su parte la ecuación de Euler en 
función de las velocidades absolutas y relativas del fluido tanto para 
turbomáquinas generadoras (compresores) como motoras (turbinas), tras impartir 
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o absorber energía mediante los cambios de velocidad y dirección del fluido. Se 
identifican también los parámetros adimensionales y coeficientes característicos 
de las máquinas térmicas, propios para llevar a cabo el diseño de éstas. 
En el tercer y cuarto capítulo se definen respectivamente como primera instancia 
las características físicas y térmicas de los compresores centrífugos y las turbinas 
radiales, se presenta además la clasificación de estas dos turbomáquinas con 
base en la geometría o a la dirección del flujo en la entrada o salida. 
Posteriormente se establece la metodología de diseño para compresores 
centrífugos y turbinas radiales, y demás elementos que dentro de su etapa de 
compresión y expansión hacen parte. Se presentan para cada caso las 
ecuaciones termodinámicas que rigen los procesos de compresión y expansión de 
manera ideal y real, a partir de los cuales se definirán posteriormente las 
propiedades del fluido tras su paso por la turbomáquina. Tanto para la etapa de 
compresión y expansión se da a conocer con base en estudios teóricos y 
experimentales las consideraciones a tener en cuenta para su dimensionamiento, 
a partir de metodologías expuestas por varios autores, se ha recopilado  y 
organizado en un orden lógico el proceso a seguir para llevar a cabo un correcto 
diseño de lo que en conjunto forma el turbocompresor. 
En el quinto capítulo se hablará del diseño de árboles y ejes, sus configuraciones 
y las características particulares que éstos presentan como elementos que unen 
coaxialmente al compresor y la turbina del turbocompresor. Por otra parte, con 
base en algunos autores se establece la metodología y criterios a considerar a la 
hora de dimensionar un eje o un árbol, definiendo de manera general los análisis 
que involucra el correcto diseño de los mismos. 
En el sexto capítulo se describen los software computacionales Microsoft® Office 
Excel® y SolidWorks® en los cuales se llevó a cabo la ejecución de los códigos 
mediante formularios y el dimensionamiento en 2D y 3D de las piezas que 
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conforman el turbocompresor respectivamente, al igual que se muestran los 
entornos y lenguajes de programación que manejan. 
En el séptimo capítulo, a partir de las características geométricas y térmicas del 
turbocompresor, y en relación a las metodologías descritas en los capítulos 
anteriores para el diseño de los elementos que conforman la etapa de compresión 
y expansión de esta turbomáquina, se elaboran los algoritmos y módulos 
necesarios para su dimensionamiento como una secuencia de pasos lógicos que 
permitan establecer un procedimiento idóneo para su concepción.  
En el octavo capítulo se hace uso del módulo computacional diseñado, para con 
base a ciertos parámetros de entrada dimensionar en Microsoft® Office Excel® los 
elementos que en conjunto hacen parte del turbocompresor, luego mediante una 
interfaz de programación se exportan las dimensiones principales que gobernarán 
geométricamente los prototipos virtuales generados previamente en SolidWorks®, 
de los cuales se obtienen los planos. Seguidamente mediante el uso de 
herramientas de simulación de SolidWorks® se validan los prototipos construidos. 
 
Dentro de los alcances que se pretenden obtener se tiene: 
 El presente proyecto se limita a las fases de cálculo termodinámico y diseño 
dimensional de un turbocompresor radial, dividiendo el conjunto en su etapa de 
compresión y expansión. 
 
 Conocidas las características termodinámicas del aire tras su paso por la etapa 
de compresión y de los gases por la etapa de expansión, se determinan para 
cada una de éstas los parámetros de mayor importancia que permitirán el 
dimensionamiento del sistema de sobrealimentación. 
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 El módulo computacional construido con base en las metodologías estudiadas 
para el diseño de turbocompresores, permitirá generar prototipos para los 
cuales puedan estudiarse parámetros relevantes en la implementación de los 
elementos que los  componen. 
 
 Podrán evaluarse mediante herramientas de simulación plenamente 
reconocidas los prototipos virtuales de los elementos que conforman el 
turbocompresor. 
 
Por su parte, algunas de las limitaciones a considerar son: 
 Debido a la complejidad del paso del fluido compresible por la turbomáquina 
estudiada, se hace necesario algunas simplificaciones como es el caso de un 
análisis de flujo unidimensional bajo régimen permanente, es decir, que todas 
las partículas del fluido en una sección determinada se mueven a la misma 
velocidad. 
 
 El estudio y las metodologías abordadas hacen parte en su mayoría de aportes 
realizados por varios diseñadores, que de manera experimental han 
profundizado en la investigación de los compresores centrífugos y las turbinas 
radiales, elementos principales del turbocompresor. 
 
 El diseño se vuelve complejo debido a los múltiples factores que intervienen en 
él, razón por la cual, se hacen necesarias algunas consideraciones y 
asunciones de algunos parámetros y rendimientos, al igual que se omiten 
algunas pérdidas. Sin perder por ello una buena aproximación entre los 
prototipos virtuales con la máquina real.  
 
  
35 
   
El presente proyecto se desarrollará bajo el método de investigación aplicada, la 
cual se basa en la utilización de los conocimientos adquiridos durante la formación 
académica, además se caracteriza por el uso de un marco teórico a partir del cual 
lograr los objetivos propuestos. 
Se hará uso y aplicación de las ecuaciones que gobiernan las máquinas térmicas, 
como son: ecuación de Euler, ecuación de Bernoulli, ley de gases ideales,  
ecuación de continuidad, primera ley de la termodinámica, entre otras. Al igual que 
se utilizarán los parámetros adimensionales aplicables a éstas. 
Para establecer la forma geométrica de los componentes que hacen parte del 
turbocompresor se realizará un análisis unidimensional bajo régimen permanente, 
es decir, que todas las partículas del fluido tienen las mismas propiedades 
termodinámicas y la misma velocidad, aun cuando la realidad física es muy 
distinta. Por lo tanto, requieren comprobaciones experimentales que ratifiquen su 
valides y grado de aproximación. 
El cálculo del compresor centrífugo y de la turbina radial se basa en un estudio 
guiado por análisis teóricos y ensayos experimentales realizados, cuyos 
resultados se resumen en curvas, como es el caso del diagrama de Eckert1, usado 
para la estimación de las dimensiones principales de un compresor centrífugo. 
 
 
 
 
                                            
 
1 ECKERT/SCHNELL. Axial und Radial-Kompressoren, Springer, Berlín 1961.Citado por MATAIX, 
Claudio. Turbomáquinas Térmicas. Turbinas de vapor, turbinas de gas y turbocompresores. CiE 
inversiones editoriales DOSSAT 2000, 3 ed. p. 519. 
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1.  SISTEMAS DE SOBREALIMENTACIÓN 
 
OBJETIVOS ESPECÍFICOS 
 Conocer el concepto de sobrealimentación, características y diferencias en 
comparación con la aspiración normal. 
 Identificar al turbocompresor como sistema de sobrealimentación. 
 Estudiar los tipos de turbocompresores existentes, sus ciclos de 
funcionamiento y aplicaciones. 
 Definir algunas consideraciones para el diseño del turbocompresor. 
 
 
1.1  SOBREALIMENTACIÓN 
La sobrealimentación consigue aumentar el par motor y la potencia del vehículo 
sin variar la cilindrada ni el régimen del motor, elevando el valor de la presión 
media efectiva del cilindro. Así pues, solo se conseguirá aumentar el par y la 
potencia colocando en el interior del cilindro un volumen de aire (motores Diesel) o 
de mezcla (aire y gasolina para los motores de gasolina) mayor que el que ingresa 
en aquellos motores de aspiración normal o atmosféricos (ver figura 1.1). 
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Figura 1.1 Aspiración de aire o mezcla aire-combustible en motores:                              
a) Atmosféricos, b) Turboalimentados. 
 
Fuente: [1] 
 
Los sistemas sobrealimentados son instalados en motores para aumentar la 
densidad del aire dentro de la cámara de combustión del motor. Debido a este 
aumento de volumen y masa de aire comprimido, se puede inyectar más 
combustible para producir más potencia. La versión sobrealimentada de un motor 
mantendrá un mayor nivel de potencia en comparación con su versión no 
sobrealimentada a elevadas altitudes o con climas muy calurosos, pues en estas 
regiones existe la necesidad de compensar la disminución de la densidad del aire 
producida por una disminución de la presión atmosférica ocasionada por la altitud 
y el aumento de temperatura. Al mismo tiempo, se obtiene un ahorro en el 
consumo específico de combustible que puede llegar hasta un 20% [2]. 
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Con base en lo anterior, según Ortega [2]: el volumen de aire o mezcla aspirado 
por los cilindros del motor en cada ciclo puede incrementarse mediante los 
siguientes tres procedimientos: 
 Aumentando la cilindrada, con lo cual crece proporcionalmente la capacidad de 
aspiración del motor; pero esta solución lleva consigo un grave inconveniente, 
como es el aumento de la relación peso/potencia. 
  
 Aumentando el régimen, lo que supone que, en un tiempo dado, el número de 
operaciones de bombeo sea mayor. Esta solución impone necesariamente un 
refuerzo de los órganos móviles del motor. 
 
 Aumentando el llenado, es decir favoreciendo el efecto de aspiración creado en 
el descenso del pistón en la carrera de admisión. Ello puede lograrse actuando 
sobre la forma y dimensiones de los conductos de admisión, diámetro y alzada 
de las válvulas, toma dinámica de aire, etc. Pero la solución más eficaz 
consiste en sobrealimentar el motor por medio de un compresor.  
De esta manera, la sobrealimentación es empleada para introducir en el cilindro un 
peso de fluido activo superior al correspondiente a la aspiración normal, sin variar 
la cilindrada. Un motor sobrealimentado puede conseguir hasta un 35% más de 
potencia que un motor de iguales características no sobrealimentado. Para realizar 
la sobrealimentación se necesita una máquina capaz de tomar el aire a la presión 
atmosférica y comprimirlo para conseguir una sobrepresión, dicho trabajo puede 
ser llevado a cabo por un turbocompresor, que consta básicamente de una turbina 
que utiliza la energía de los gases de escape de la cámara de combustión, para 
accionar mediante un árbol coaxial con ella, un compresor centrífugo para 
comprimir el aire. 
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1.2  TURBOCOMPRESOR 
Los turbocompresores son turbomáquinas térmicas diseñados para sobrealimentar 
el motor, sin restar potencia del mismo. Logran introducir más aire por cada 
cilindrada en la admisión, permitiendo de esta manera una mezcla más rica aire-
combustible. En la actualidad el turbocompresor de gases de escape constituye el 
medio más eficaz para sobrealimentar motores de combustión, razón por la cual 
no se concibe un motor Diesel sin su versión sobrealimentada. 
En la figura 1.2 se presenta básicamente el esquema de funcionamiento del 
turbocompresor. La turbina recibe los gases de escape provenientes de la cámara 
de combustión del motor que se encuentran a elevada temperatura. La presión, la 
velocidad y la energía térmica de este flujo accionan la rueda de la turbina gracias 
al salto entálpico que se desarrolla en ella, poniéndola en rotación. Debido a que 
el compresor está unido coaxialmente a la turbina, se suministra la energía 
necesaria para comprimir el aire que será enviado a los cilindros a través del 
colector de admisión. Cuando la rueda del compresor gira, el aire es comprimido 
por la fuerza centrífuga desarrollada y pasa de la carcasa del compresor al 
colector de admisión, siendo la cantidad y la presión del aire proporcionales a la 
velocidad de rotación. 
Figura 1.2 Circulación del aire y de los gases de escape en el turbocompresor. 
 
Fuente: [1] 
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La carcasa de la turbina tiene forma de caracol para aumentar la velocidad de los 
gases haciéndolos incidir con mayor fuerza sobre sus álabes. 
La carcasa del compresor tiene el mismo aspecto que la de la turbina, pero sus 
condiciones de utilización son menos extremas en cuanto a temperaturas, aun 
cuando son iguales en cuanto a la presión que se produce en ellas. 
En la parte central se ubica el árbol que une la turbina y el compresor (ver figura 
1.3), y que se apoya en el turbocompresor por medio de cojinetes o rodamientos. 
El árbol está sometido a altas solicitaciones mecánicas debido al giro y, además, 
debe soportar elevadísimas temperaturas, por lo cual, su correcta refrigeración 
juega un papel importante en la vida útil y el desempeño de esta turbomáquina. Su 
lubricación y la de sus aditamentos la reciben del propio motor, que llega a la parte 
superior del cuerpo de cojinetes, se distribuye a través de conductos en el interior 
y desciende a la parte inferior. 
Figura 1.3 Elementos internos del turbocompresor. 
 
Fuente: [1] 
 
La relación de compresión en un motor sobrealimentado es por lo general menor 
que en un motor atmosférico. Para los motores sobrealimentados actuales según 
Ortega [2], los valores de la relación de compresión no suelen sobrepasar 8,5:1. 
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Según [1] los fabricantes de turbocompresores la presión del aire a la salida del 
compresor oscila de entre 10 psi - 12 psi más la presión atmosférica local. 
 
1.2.1  Ciclos de funcionamiento del turbocompresor 
La regulación de la presión de sobrealimentación permite suministrar al motor una 
presión límite variable de sobrealimentación, la cual está acorde con las 
condiciones de trabajo, tanto de solicitud de carga como a las climatológicas, 
temperatura del aire y presión atmosférica. A continuación se citan algunos ciclos 
bajo los cueles puede operar el turbocompresor [1]. 
 Funcionamiento a ralentí y carga parcial inferior. Debido a que el motor 
en  estas condiciones está operando a bajas revoluciones, el rodete de la turbina 
recibe poco flujo de masa de los gases de escape provenientes de los ductos de 
escape del motor, lo que genera que esta sea impulsada levemente, este hecho 
impedirá que el aire sea comprimido por el compresor acoplado al mismo árbol de 
la turbina, trabajando en este estado el motor bajo aspiración normal. 
 
 Funcionamiento a carga parcial media. En este caso el motor opera a un 
régimen de giro medio. En el colector de aspiración la presión que se alcanza por 
medio del compresor es un poco superior a la presión atmosférica, introduciendo 
con ello más aire por cada cilindrada en el motor, gracias a que la turbina ha sido 
impulsada por un mayor flujo de gases de escape en comparación a cuando el 
motor opera a cargas parciales inferiores. 
 
 Funcionamiento a carga parcial superior y plena carga. Para este 
estado el turbocompresor alcanza la mayor sobrepresión en el colector de 
admisión, debido a que el motor gira a elevadas revoluciones produciendo con ello 
un alto flujo de los gases de escape que inciden en la turbina,  lo que genera una 
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mayor energía aprovechable en ésta para accionar el compresor. Esta 
sobrepresión debe ser limitada por un sistema de control para evitar 
sobrecalentamiento y presiones excesivas en la cámara de combustión, que bien 
puede ser controlada por una válvula mecánica de descarga accionada neumática 
o electrónicamente. 
 
1.2.2  Tipos de turbocompresores 
Los turbocompresores se pueden clasificar en [3]: 
 Turbocompresor de geometría fija: está formado principalmente por una 
turbina (2) y un compresor (1) (ver figura 1.4), cada uno de ellos dentro de su 
carcasa, unidos mediante un árbol común (3). Este tipo de turbocompresores tiene 
la particularidad de que cuenta con una válvula de descarga (4) wastegate, la cual 
limita la presión de sobrealimentación del turbo al desviar una cantidad de gases 
de escape directamente al tubo escape sin pasar por la turbina. 
Figura 1.4 Turbocompresor de geometría fija. 
 
Fuente: [3] 
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 Turbocompresor de geometría variable: estos presentan la característica 
de que a bajas revoluciones del motor se nota su efecto, cosa que no es común en 
los turbocompresores de geometría fija. 
Funcionan de manera similar a los de geometría fija, salvo que no necesitan de 
una válvula de descarga, puesto que el sistema puede hacer disminuir el giro de la 
turbina y, por tanto, rebajar la presión a los valores preestablecidos en 
determinados modos de funcionamiento del motor. 
El turbocompresor posee (ver figura 1.5) un distribuidor de entrada (3) con cierto 
número de álabes móviles (2) en su periferia. El distribuidor, a su vez, se 
encuentra unido a una varilla (6) y ésta a una cápsula neumática (8) dividida en 
dos cámaras. 
Debido a que la presión que ejercen los gases de escape está relacionada con el 
número de revoluciones del motor, se podrán obtener diferentes regímenes de 
funcionamiento de la turbina según la orientación que tomen las paletas o álabes 
móviles. 
Figura 1.5 Turbocompresor de geometría variable. 
 
Fuente: [3] 
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1.2.3 Temperaturas de funcionamiento del turbocompresor [3] 
En la figura 1.6 se representan las diferentes temperaturas generadas en las 
piezas y en el interior del turbocompresor, alcanzadas a lado y lado de éste. Para 
altos regímenes, la turbina puede alcanzar temperaturas del orden de 800℃ a 
1000℃, mientras que en el compresor como máximo se alcanzan unos 80℃. Esto 
hace que el árbol al que se unen tanto la turbina como el compresor esté sometido 
a temperaturas muy diferentes en sus extremos, lo cual dificulta el diseño y sobre 
todo la elección de materiales para su construcción, pues debido a las altas 
solicitaciones mecánicas y térmicas producto del giro debe soportar elevadísimas 
temperaturas, del orden de los 900℃. 
El turbocompresor se refrigera principalmente por el aceite de engrase, y además 
por el aire de entrada del colector de admisión que recoge parte del calor que 
contiene el rodete del compresor. Hay que destacar que esto último no es nada 
beneficioso para el motor, ya que al transferir calor al aire de admisión este se 
calienta, con lo cual se dilata y desciende su densidad, perjudicando seriamente el 
rendimiento volumétrico del motor, dificultando con ello además la refrigeración de 
la cámara de combustión durante el barrido. Últimamente este problema se ha 
reducido utilizando sistemas de enfriado de aire a base de intercambiadores de 
calor. 
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Figura 1.6 Temperaturas de funcionamiento normales desarrolladas en el 
turbocompresor. 
 
Fuente: [4] 
 
1.2.4  Regulación de presión en los turbocompresores [3] 
El hecho de que la turbina genere el movimiento del conjunto ocasiona que el flujo 
de los gases de escape que inciden sobre ésta incremente a medida que el 
régimen del motor lo hace, con ello el compresor aumenta la capacidad de aire 
aspirado, provocando que el motor desarrolle mayor potencia y en consecuencia 
un mayor flujo de gases en el escape, lo que hará que el turbocompresor gire más 
rápido, repitiéndose de esta manera el ciclo, que de continuar así terminaría por 
romper alguno de elementos del turbocompresor. 
En motores con una rápida aceleración se hace necesario disponer 
turbocompresores de gran capacidad, que requieren mecanismos de control de 
velocidad. A continuación se describen algunos mecanismos que evitan el exceso 
de velocidad y por ende de presión y esfuerzos en el turbocompresor, con los 
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cuales se limita la presión de sobrealimentación al valor máximo permisible para 
unas condiciones de carga y climatológicas dadas. 
 Válvula wastegate. Se encarga de limitar la presión de sobrealimentación 
del turbo desviando una cantidad de gases de combustión directamente al escape 
sin pasar por la turbina. Está situada en derivación (bypass) con el conducto de 
escape. Está constituida por una cápsula sometida a la presión de 
sobrealimentación, una membrana y una cámara de presión con un muelle tarado. 
El accionamiento de esta válvula puede ser de tipo neumático o eléctrico. 
El tipo neumático se muestra en la figura 1.7, en donde para el funcionamiento del 
motor en ralentí o cargas parciales es incapaz de abrirse. Cuando el motor gira a 
plena carga la presión en el colector de admisión supera unos valores 
preestablecidos, sobrepresión que se transmite a la válvula a través del tubo de 
conexión, lo que permite su accionamiento dejando pasar menos flujo de gases a 
la turbina tras haber desviado parte de estos a los ductos de escape, generando 
con ello una disminución en la capacidad de succión y de sobrepresión en el 
turbocompresor.  
Figura 1.7 Regulación de la presión mediante la adaptación de la válvula 
wastegate de accionamiento neumático en el turbocompresor. 
 
Fuente: [3] 
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La regulación de presión mediante accionamiento eléctrico se diferencia del 
accionamiento neumático  en el uso de una electroválvula de regulación, instalada 
entre el colector de admisión y la válvula mecánica. Para limitar la presión de 
sobrealimentación, ésta se excita mediante la unidad de control del motor, y la 
señal que recibe varía en función de las revoluciones del motor, la temperatura del 
aire aspirado, la presión en el colector de admisión, entre otras. 
 Distribuidor de geometría variable. En los turbocompresores normales la 
distribución en la admisión de los gases de escape que llegan a la turbina se 
realiza mediante un colector de sección invariante, y la regulación de presión se 
logra mediante el circuito en derivación controlado por la válvula de descarga 
ubicada antes de la turbina, con la limitante de requerir un tiempo de respuesta 
antes de actuar. 
El uso de un distribuidor de geometría variable no requiere la implementación en el 
sistema de una válvula de descarga, ya que el flujo de los gases de escape se 
regula mediante la apertura o cierre de los álabes dispuestos en la periferia del 
mismo, como se puede apreciar en la figura 1.8. La orientación de estos álabes 
permite el funcionamiento a diferentes regímenes del turbocompresor, variando la 
sección de paso de los gases de escape, con lo cual se le puede imprimir 
movimiento al conjunto desde bajos regímenes de giro del motor. Además el 
tiempo de respuesta es muy corto en este caso, generando  un funcionamiento 
progresivo del turbocompresor en un amplio régimen de giro del motor. 
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Figura 1.8 Accionamiento de la turbina del turbocompresor mediante el uso de un 
distribuidor de geometría variable. 
 
Fuente: [3] 
 
Los álabes (3) pivotados alrededor de un eje van situados en la periferia del anillo 
exterior (2) de la turbina (4). Mediante el accionamiento de un controlador 
neumático (1) que tiene en cuenta la presión de sobrealimentación, conectado de 
manera similar a la válvula wastegate,  no solo se modifica el área de paso de los 
gases de escape que se admiten, sino también el ángulo de incidencia de estos 
sobre los álabes de la turbina. Logrando de esta manera un ajuste inmediato del 
caudal incidente sobre la turbina, permitiendo una repuesta más rápida del 
sistema. 
 
1.2.5  Ventajas y desventajas del turbocompresor 
Los motores dotados de sistemas de sobrealimentación mediante 
turbocompresores operan bajo dos fases de funcionamiento: una atmosférica y 
otra sobrealimentada. El tiempo empleado para pasar de una a la otra se le 
conoce como tiempo de respuesta. La fase sobrealimentada en la cual la presión 
de admisión es superior a la presión atmosférica se alcanza  a partir de cierto 
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régimen de giro, llamado de enganche, obtenido por ejemplo a unos 60000 rpm, lo 
cual corresponde a un giro del motor de 3000 rpm. A regímenes inferiores del 
motor, el turbocompresor gira entre 5000 rpm – 10000 rpm, denominado este 
régimen de vigilancia [2]. 
A continuación se citan algunas características favorables y otras no tanto del 
turbocompresor. 
 Ventajas 
- Se aprovecha la energía de los gases de escape del motor, que de otra 
manera se desperdiciarían. 
- Se alarga la vida útil del motor. 
- No consume energía aprovechable en el motor. 
- Insensibilidad del motor a los cambios de altura en relación con las pérdidas de 
potencia y aumento de humos que son propios de los motores atmosféricos a 
medida que ascienden. 
- De fácil instalación, ya que solamente requiere ser unido a los colectores de 
escape y aspiración, sin estar condicionado a la forma o colocación del motor. 
- Reducción de la relación peso/potencia. 
- Aumento del par y la potencia del motor. 
- Gran capacidad de comprimir a altos regímenes y altos caudales. 
- Se aprovecha mejor el combustible que se quema al realizar una combustion 
mas completa, gracias a que en comparacion con una version convencional 
presenta mayor rendimiento volumetrico, lo que genera ademas para una 
misma potencia un menor consumo de combustible. 
- Menor emisión de gases contaminantes a la atmósfera producto de una 
combustión más eficaz y limpia. 
- Se reduce la temperatura de los gases arrojados a la atmósfera. 
- Según su disposición pueden tener una perfecta hermeticidad entre sus 
elementos y los fluidos que manejan. 
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- Tanto la carcasa del compresor como la de la turbina actúan como 
absorbedores de ruido, al reducir el ruido del aire en la admisión y de los gases 
en el escape. 
 
 Desventajas 
- Costosos debido a las complejidades del diseño. 
- La presencia de la turbina genera una cierta contrapresión al escape. 
- Poca o nula respuesta ante bajas cargas. 
- Retraso en el tiempo de respuesta para vencer la inercia del conjunto. 
- Riguroso cuidado y mantenimiento. 
- El no hacer uso de un intercambiador de calor o intercooler a la salida de la 
etapa de compresión ocasiona que el aire pierda densidad, con lo cual se 
debilita la combustión de la mezcla. 
- Para su adaptación al motor se debe aumentar en este la resistencia mecánica 
y térmica de ciertos elementos.  
- Altas presiones y temperaturas de funcionamiento que favorecen la 
detonación. 
- Si no se regula correctamente el flujo de los gases de escape que llegan a la 
rueda de la turbina, el turbocompresor girara cada vez más rápido, lo que 
terminara provocando la rotura de algún elemento.  
Estos dos últimos inconvenientes se pueden subsanar mediante sistemas de 
refrigeración y válvulas reguladoras de presión en la admisión. 
 
1.2.6  Aplicaciones 
Los turbocompresores de geometría fija son los más implantados en vehículos 
modernos gracias a su sensibilidad para un amplio rango de velocidades del 
motor. Se usan en motores Diesel y motores de combustión interna, salvo que en 
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los segundos  la utilización de esta técnica es muy compleja pues funcionan con 
una mezcla aire-combustible determinada que genera complicaciones si se varia, 
por lo que su implementación requiere de sofisticados sistemas de control. 
Se encuentran implementados en grandes buques, aviones, vehículos y en 
general en aquellas máquinas que operan con motores de combustión, ya sean 
Diesel o gasolina, todo esto gracias a su versatilidad y a las grandes ventajas que 
ofrece una versión sobrealimentada en comparación con una convencional en 
cuanto a un aumento en la entrega de potencia y reducción en el consumo de 
combustible. 
 
1.2.7 Consideraciones en el diseño de un turbocompresor 
Debido a las altas solicitaciones mecánicas y térmicas a las que se ven sometidos 
los turbocompresores, y sus altos regímenes de funcionamiento, se hacen 
necesarias algunas consideraciones para su diseño, entre las cuales Ortega [2] 
presenta: 
 Un correcto diseño de cada uno de los elementos mecánicos que lo componen, 
al igual que la elección de un adecuado sistema de lubricación y refrigeración 
para las partes que así lo exigen. 
 
 La correcta selección de los materiales para su construcción, ya que no basta 
solo con un buen diseño, sino contar también con materiales capaces de 
soportar las diferentes solicitaciones a las que serán sometidos los elementos 
del turbocompresor. 
 
 Una tecnología específica y especializada en este tipo de construcción de 
turbomáquinas, razón por la cual son costosos a la hora de su adquisición. 
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El diseño del turbocompresor se desarrollara considerando los procesos que 
dentro de él se llevan a cabo, etapa de compresión y expansión respectivamente, 
haciendo distinción en cada uno de los elementos que en ellas se encuentran. 
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2.  TRANSFERENCIA DE ENERGÍA EN LAS TURBOMÁQUINAS 
 
OBJETIVOS ESPECÍFICOS 
 Conocer la definición y clasificación de las turbomáquinas. 
 Implementar la ecuación de Euler para las turbomáquinas generadoras y 
motoras.  
 Estudiar el ciclo Brayton para comprender el funcionamiento del 
turbocompresor. 
 Definir el concepto de grado de reacción y los parámetros de estancamiento 
para las turbomáquinas térmicas. 
 Definir los coeficientes caracteristicos y los números adimensionales de las 
turbomáquinas térmicas. 
 Identificar las pérdidas, saltos entálpicos y rendimientos de las turbomáquinas 
térmicas. 
 
2.1  TURBOMÁQUINAS 
Las turbomáquinas son equipos diseñados para conseguir un intercambio 
energético entre un fluido (que pasa de forma continua a través de ella) y un eje 
de rotación, por medio del efecto dinámico de una o varias coronas de álabes (fijos 
y/o móviles). Se diferencian de las máquinas de desplazamiento positivo en que 
existe continuidad entre el fluido que entra y, por tanto, el intercambio energético 
se produce de forma continua [1]. En la figura 2.1 se representa su clasificación 
general. 
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Figura 2.1 Clasificación de las turbomáquinas. 
 
Fuente: [1] 
 
Dentro de su clasificación se tienen [2]: 
2.1.1  Turbomáquinas generadoras 
Son aquellas que absorben energía mecánica y la restituyen en energía cinética al 
fluido. Dentro de ellas están: bombas (si manejan líquido) y ventiladores (si 
manejan gases). 
 
2.1.2  Turbomáquinas receptoras o motoras  
Son aquellas que absorben energía del fluido y la restituyen en energía mecánica. 
Dentro de ellas se encuentran las turbinas, independiente del tipo de fluido que 
manejen. 
  
55 
   
2.1.3  Turbomáquinas reversibles 
Por su diseño, pueden funcionar tanto como generadoras o motoras, como son, 
por ejemplo, los grupos turbina-bomba de las centrales de acumulación por 
bombeo.  
 
Las variables básicas que intervienen en el estudio de turbomáquinas son también 
numerosas y se pueden agrupar en las siguientes categorías [1]: 
 Variables geométricas (diámetros, ángulos, espesores, huelgos, etc.). 
 Variables mecánicas (par, velocidad de giro, potencia en el eje, esfuerzos, 
etc.). 
 Variables fluidodinámicas (presión, velocidad, caudal, temperatura, densidad, 
viscosidad, etc.) 
 
2.2  CAMBIO EN LA CANTIDAD DE MOVIMIENTO [3] y [4] 
La transferencia de energía entre el fluido y la máquina da lugar a una fuerza o 
impulso, es decir, se transforma la la energía cinética del fluido en  cantidad de 
movimiento, convirtiendose a su vez en energía mecánica en el eje de la máquina 
que hace girar al rotor o viceversa. 
Para llevara a cabo el estudio de las turbmáquinas y evaluar el cambio en la 
cantidad de movimiento, se realizan consideraciones en el flujo del fluido, es dedir, 
en cuantas dimensiones se desarrolla. El analizar la cantidad de movimiento hace 
refrencia al estudio de la velocidad absoluta con que entra el fluido a la máquina 
pudiendose descompone ésta en sus tres componentes espaciales ortogonales, y 
que junto con la velocidad periférica ?⃗?  puede introducirse el concepto de la 
velocidad relativa. 
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Las componentes de la velocidad se representan en una superficie de revolucion 𝑆 
a una distancia 𝑅 del eje de la máquina en una trayectoria 𝑇, por donde fluye la 
partícula de fluido con una velocidad 𝑐 , como se aprecia en la figura 2.1. 
Figura 2.2 Componentes espaciales ortogonales de la velocidad absoluta 𝑐 . 
 
Fuente: [3] 
 
  
Del triedro mostrado en la figura 2.1 se tiene que la velocidad absoluta sera: 
𝑐 = 𝑐 𝑎 + 𝑐 𝑟 + 𝑐 𝑢   𝐸𝑐. (2.1) 
Donde la velocidad meridional 𝑐𝑚 sera respectiavmente: 
𝑐 𝑚 = 𝑐 𝑎 + 𝑐 𝑟   𝐸𝑐. (2.2) 
Por lo que de (2.1) y (2.2) se deduce: 
𝑐 = 𝑐 𝑚 + 𝑐 𝑢   𝐸𝑐. (2.3) 
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Para las turbomáquinas axiales que conforman el grupo mas importante de las 
máquinas témicas la velocidad absoluta también se puede expresar como: 
𝑐 = 𝑐 𝑎 + 𝑐 𝑢   𝐸𝑐. (2.4) 
debido a que 𝑐𝑟 en estas es igual a cero. 
Mientras por su parte para las turbomáquinas radiales se tiene: 
𝑐 = 𝑐 𝑟 + 𝑐 𝑢   𝐸𝑐. (2.5) 
ya que en este caso 𝑐𝑎 es igual a cero. 
De la misma figura se tiene que la velocidad absoluta del fluido puede ser dada 
por la suma vectorial entre la velocidad absoluta o periférica del rodete y la 
velocidad relativa del fluido con relacion al álabe, esto es: 
𝑐 = ?⃗? + ?⃗⃗?    𝐸𝑐. (2.6) 
Las componentes meridionales 𝑐𝑚 intervienen en la expresión del caudal o flujo 
másico a través de la turbomáquina, mientras las componentes periféricas 
intervienen en la expresion de la energía específica. 
 
2.3  ECUACIÓN DE EULER 
En las turbomáquinas el intercambio de energía de fluido en energía mecánica o 
vicecersa tiene lugar unicamente en la corona movil, este intercambio obedece la 
ecuación de Euler, siendo ésta la ecuación básica tanto para el estudio de las 
turbomáquinas hidráulicas (bombas, ventiladores, turbinas hidráulicas), como para 
las turbomáquinas térmicas (turbocompresores, compresores, turbinas de vapor y 
de gas). Es la ecuación que expresa la energía intercambiada en el rodete de 
todas estas máquinas [5].  
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En la figura 2.3 se aprecian las aristas de entrada y de salida de los álabes, los 
cuales imparten (turbomáquinas generadoras) o absorben (turbomáquinas 
motoras) energía del fluido. 
Figura 2.3 Rodete de una bomba centrífuga con triángulos de velocidades en la 
entrada y salida de los álabes. 
 
Fuente: [5] 
 
A partir de los triángulos de velocidad de la figura 2.3, de la ecuación de 
continuidad y de la primera ley de la termodinámica se deduce la ecuación de 
Euler entre los puntos 1 y 2. En ella se hace la hipótesis de que todo el fluido que 
entra al rodete se mueve bajo la misma velocidad 𝑐1, y que sale con la misma 
velocidad 𝑐2. Esta hipótesis constituye el método unidimensional de estudio, el 
cual supone que todas las partículas del fluido entran en el rodete con la misma 
velocidad y experimentan en él la misma aceleración. De [2] se tiene que la 
potencia periférica del fluido se puede determinar como: 
?̇?𝑢 = ?̇?(ℎ02 − ℎ01) = ?̇?(𝑐2𝑢𝑢2 − 𝑐1𝑢𝑢1)   𝐸𝑐. (2.7) 
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lo que es equivalente a: 
?̇?𝑢 = ?̇? × 𝑤𝑢 = ?̇? × 𝑔 × 𝐻𝑢   𝐸𝑐. (2.8) 
Igualando las ecuaciones 2.7 y 2.8 se tiene: 
𝐻𝑢 =
?̇?𝑢
?̇? × 𝑔
= ±(
𝑐2𝑢𝑢2 − 𝑐1𝑢𝑢1
𝑔
)    𝐸𝑐. (2.9) 
De donde partiendo de los triángulos de velocidad se tiene que [1]: 
𝐻𝑢 = ±(
𝑢2
2 − 𝑢1
2
2𝑔
+
𝑤1
2 − 𝑤2
2
2𝑔
+
𝑐2
2 − 𝑐1
2
2𝑔
)    𝐸𝑐. (2.10) 
De la ecuación (2.10),  los dos primeros términos representan la altura de presión 
o altura estática comunicada o absorbida en el rodete, es decir [5]: 
𝐻𝑝 = ±(
𝑢2
2 − 𝑢1
2
2𝑔
+
𝑤1
2 − 𝑤2
2
2𝑔
)    𝐸𝑐. (2.11) 
Mientras el último término se denomina altura dinámica del rodete. 
𝐻𝑑 = ±(
𝑐2
2 − 𝑐1
2
2𝑔
)    𝐸𝑐. (2.12) 
De igual forma el salto o trabajo periférico puesto a disposición de un 
escalonamiento en una turbomáquina es [3]: 
𝑤𝑢 = ± [(ℎ2𝑠 − ℎ1) +
(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2
+ 𝑔(𝑧2 − 𝑧1)]    𝐸𝑐. (2.13) 
Donde el signo positivo [+] corresponde a las turbomáquinas generadoras 
(compresores), mientras que el negativo [−] a las turbomáquinas motoras 
(turbinas). 
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2.4   CICLO BRAYTON [4] y [6] 
También conocido como ciclo abierto simple no regenerativo o ciclo de Joule, 
siendo el ciclo más sencillo posible en cual puede explicarse el funcionamiento del 
turbocompresor o de la turbina de gas. 
En estas turbomáquinas rotativas, el aire es aspirado a la presión atmosférica, 
comprimiéndose en el compresor, con lo cual se eleva su presión y temperatura, 
luego el aire es conducido a la cámara de combustión, en la cual se le inyecta 
combustible, posteriormente salen de ella los gases a alta presión y temperatura. 
En los álabes de la turbina se expansionan los gases que finalmente salen a la 
atmósfera, desarrollando en ella un trabajo útil. 
El ciclo Brayton se representa en la figura 2.4, en los planos 𝑇𝑠 o ℎ𝑠 y 𝑃𝑣. Todos 
los procesos son reversibles, como en cualquier ciclo ideal, y los que integran este 
ciclo son: 
 Compresión adiabática e isoentrópica llevada a cabo en el compresor. 
 Adición de calor isobárica en la cámara de combustión. 
 Expansión adiabática e isoentrópica desarrollada en la turbina. 
 Cesión de calor isobárica a la atmósfera (ciclo abierto). 
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Figura 2.4 Diagramas 𝑇𝑠 y 𝑃𝑣 para un ciclo Brayton ideal.  
 
Fuente: [7] 
 
Si bien se le conoce como ciclo termodinámico, en realidad el fluido de trabajo no 
realiza un ciclo completo dado que el fluido que ingresa es aire y el que egresa 
son gases de combustión, o sea en un estado diferente al que tenía cuando inicio 
el proceso, por eso se dice que es un ciclo abierto. 
El ciclo abierto real de Brayton  o ciclo básico de las turbinas de gas tiene menor 
rendimiento que el ciclo de Brayton simple, debido a que el primero como todo 
proceso real es irreversible. En el ciclo real de Brayton la compresión y expansión 
llevadas a cabo respectivamente por el compresor y la turbina no se realizan 
isoentrópicamente, al igual que la adición de calor en la cámara de combustión y 
rechazo de calor a la atmósfera no se realizan isobáricamente (ver figura 2.5). 
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Figura 2.5 Ciclo abierto real de Brayton o ciclo básico de las turbinas de gas.  
 
Fuente: [7] 
 
En el ciclo real también existirán pérdidas de presión, lo cual conduce a que la 
relación de presiones en el compresor será mayor al de la expansión de la turbina, 
por otra parte también existen pérdidas de flujo (fugas) en el lado del compresor, 
algunas de ellas necesarias para sellos o enfriamientos.  
De la figura 2.5 se tiene que para el compresor (estados 1 y 2) el trabajo 
específico interno (ℎ2 − ℎ1) es mayor que el trabajo adiabático e isoentrópico 
específico   (ℎ2𝑠 − ℎ1) debido al aumento de entropía durante el proceso de 
compresión, por lo cual, se define el rendimiento interno del compresor como [3]: 
𝜂𝑖𝐶 =
ℎ2𝑠 − ℎ1
ℎ2 − ℎ1
   𝐸𝑐. (2.14) 
De [3] se tiene que el rendimiento interno del compresor centrífugo radial de un 
escalonamiento oscila entre [0,7 a 0,85]. 
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Análogamente el rendimiento interno de la turbina es: 
𝜂𝑖𝑇 =
ℎ3 − ℎ4
ℎ3 − ℎ4𝑠
   𝐸𝑐. (2.15) 
Salvo que para este caso el trabajo específico interno desarrollado por la turbina 
(ℎ3 − ℎ4) es menor que el trabajo adiabático e isoentrópico específico (ℎ3 − ℎ4𝑠) 
debido al aumento de entropía durante el proceso de expansión. Según [3] para la 
turbina radial el rendimiento interno oscila de entre [0,72 a 0,87]  
Para el diseño de una turbomáquina que opera en un ciclo abierto, la temperatura 
a la entrada del compresor o a la entrada de la turbina son parámetros críticos a 
considerar. Debido a las condiciones atmosféricas el valor de la temperatura del 
aire a la entrada del compresor varía continuamente, afectando el rendimiento del 
ciclo. Por su parte, para la turbina la temperatura de entrada de los gases se 
puede controlar, pero posee un límite establecido que no se puede sobrepasar. 
Nuevos materiales para los álabes y sistemas de enfriamiento más efectivos 
ayudarán a incrementar el valor de la temperatura, logrando también con ello un 
aumento en la eficiencia del ciclo. 
 
2.5   EL GRADO DE REACCIÓN (𝑮𝑹) [4] y [8] 
El grado de reacción es un coeficiente adimensional muy utilizado en el estudio de 
las turbomáquinas, caracterizando a un escalonamiento en particular. 
Teóricamente se define como la razón entre el salto adiabático e isoentrópico en la 
corona móvil y el salto adiabático e isoentrópico en el escalonamiento, o lo que es 
equivalente dentro de las máquinas hidráulicas a la razón entre la altura de 
presión o altura estática que da o absorbe el rodete (𝐻𝑝) y la altura útil transferida 
por el rodete (𝐻𝑢) o altura de Euler. Esto es [3]: 
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𝐺𝑅 =
𝑆𝑎𝑙𝑡𝑜 𝑎. 𝑖. 𝑒𝑛 𝑙𝑎 𝑐𝑜𝑟𝑜𝑛𝑎 𝑚ó𝑣𝑖𝑙
𝑆𝑎𝑙𝑡𝑜 𝑎. 𝑖. 𝑒𝑛 𝑒𝑙 𝑒𝑠𝑐𝑎𝑙𝑜𝑛𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜
   𝐸𝑐. (2.16) 
 
En bombas, compresores y sopladores un grado de reacción entre 0,5 y 1,0 
implica que más de la mitad de la energía transferida por el rodete se manifiesta 
como un aumento de la energía de compresión y efectos térmicos de fricción, y 
menos de la mitad como un aumento de la energía cinética del fluido. Un grado de 
reacción en el intervalo 0 a 0,5 implica que más de la mitad de la energía se 
transfiere en forma de energía cinética. Es teóricamente posible tener un grado de 
reacción mayor que 1,0 lo cual implica que hay una reducción de la energía 
cinética cuando el fluido pasa por el rotor.  
En turbinas, un grado de reacción entre 0,5 y 1,0 implica que más de la mitad de la 
energía transferida al rotor se deriva de la energía de compresión del fluido. 
Cuando el grado de reacción está entre 0 y 0,5 más de la mitad del trabajo sobre 
el rotor se deriva de la energía cinética del fluido. Un grado de reacción negativo 
implicaría un aumento de entalpía en el rotor por calentamiento del fluido por los 
efectos de fricción y por compresión. Un grado de reacción mayor que 1,0 
implicaría un aumento de la energía cinética en el rodete. 
 
2.6  PARÁMETROS DE ESTANCAMIENTO O TOTALES [9] 
Un estado de estancamiento existe cuando un fluido de alta es traído 
completamente al remanso o reposo adiabática e isoentrópicamente. La entalpía, 
presión y temperatura de estancamiento son mayores a sus correspondientes 
estáticos, debido a la energía cinética del fluido, es decir, la entalpía, presión y 
temperatura estancamiento son iguales a la magnitud estática más su equivalente 
en términos de velocidad. Cuando los efectos de la velocidad son despreciables la 
entalpía, presión y temperatura de estancamiento no difieren de sus 
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correspondientes estáticas. A continuación se presentan las relaciones de 
estancamiento o totales [3]: 
 Entalpía total 
ℎ0𝑖 = ℎ𝑖 +
 𝑐𝑖
2
2 
   𝐸𝑐. (2.17) 
 Presión total 
𝑃0𝑖 = 𝑃𝑖 +
𝜌 𝑐𝑖
2
2 
   𝐸𝑐. (2.18) 
 Temperatura total 
𝑇0𝑖 = 𝑇𝑖 +
𝑐𝑖
2
2 𝑐𝑝𝑖
   𝐸𝑐. (2.19) 
En un ducto adiabático donde no hay trabajo de eje, la entalpía y  temperatura de 
estancamiento serán iguales a la entrada y a la salida para flujo permanente. 
 
2.7  NÚMEROS ADIMENSIONALES EN LAS TURBOMÁQUINAS TÉRMICAS 
[10] 
Los números o parámetros adimensionales son de gran utilidad en el diseño de 
turbomáquinas, ya que guardan una proporcionalidad de valores, es decir, un 
número adimensional puede ser en valor, el mismo para una turbomáquina de 
dimensiones diferentes. 
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Los números o parámetros adimensionales aplicados a las máquinas térmicas 
son: 
 Estados termodinámicos semejantes: 
𝜋1 =
𝑃02
𝑃01
   𝐸𝑐. (2.20) 
 Número de Mach del fluido: 
𝜋2 =
?̇?
𝐷2√𝜌01 × 𝑃01
   𝐸𝑐. (2.21) 
 Número de Mach del rotor: 
𝜋3 = 𝐷 × 𝑁√
𝜌01
𝑃01
  𝐸𝑐. (2.22) 
 Número de Reynolds: 
𝜋4 =
𝜇
𝐷√𝜌01 × 𝑃01
   𝐸𝑐. (2.23) 
 
2.8  COEFICIENTES CARACTERÍSTICOS DE LAS TURBOMÁQUINAS 
TÉRMICAS [4] y [11] 
En el diseño de las turbomáquinas térmicas, el uso de tablas y diagramas 
obtenidos a base de deducciones teóricas y experimentales para la estimación de 
parámetros preliminares es frecuente, bajo la utilización de los coeficientes 
característicos para la máquina a proyectar. 
Los parámetros principales para caracterización de las turbomáquinas térmicas 
son: 
2.8.1 Coeficiente de caudal 𝝋 
El coeficiente de caudal, parámetro adimensional para las turbomáquinas radiales 
acorde con Rateau se define como la relación entre el caudal volumétrico en la 
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arista de succión o de baja presión del escalonamiento y un caudal hipotético de 
valor área periférica del rodete por su velocidad periférica, es decir: 
𝜑 =
4∀̇
𝜋𝐷2
2𝑢2
   𝐸𝑐. (2.24) 
Aunque el coeficiente tiene otra definición obtenida de los números 
adimensionales: 
𝜑𝜋 =
∀̇
𝑛𝐷2
3    𝐸𝑐. (2.25) 
Cuya relación de [10] seria: 
𝜑
𝜑𝜋
=
4
𝜋2
   𝐸𝑐. (2.26) 
Lo que hace que el significado físico sea el mismo. 
Debido a que en las máquinas térmicas el flujo volumétrico varía tras su paso por 
estas, éste se determina en la succión o zona de baja presión. 
El coeficiente de caudal suele emplearse más comúnmente para el diseño de 
compresores que para las demás turbomáquinas térmicas. En la tabla 2.1 se 
encuentran valores usuales del coeficiente de caudal para turbinas y compresores: 
Tabla 2.1 Valores usuales del coeficiente de caudal para las turbomáquinas 
térmicas. 
Turbinas Térmicas Compresores centrífugos 
De 0,2 a 1,2 (reacción) De 0,05 a 0,5 (axial) 
De 0,4 a 1,2 (acción) De 0,05 a 0,4 (diagonal) 
De 0,4 a 0,9 (Curtis) De 0,01 a 0,08 (radial) 
Fuente: [4] 
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2.8.2  Coeficiente de presión 𝝍 
Para una turbomáquina térmica el coeficiente de presión, siendo también 
adimensional se determina como la relación entre el salto adiabático e 
isoentrópico total de la máquina y la energía cinética del rotor en su radio máximo, 
esto es: 
𝜓 =
∆𝑌𝑠
𝑢22
2⁄
   𝐸𝑐. (2.27) 
Los valores usuales de 𝜓 en las turbomáquinas térmicas se muestran en la tabla 
2.2. 
 
Tabla 2.2 Valores usuales del coeficiente de presión para las turbomáquinas 
térmicas. 
Turbinas Térmicas Compresores centrífugos 
De 2 a 4 (reacción) De 0,05 a 0,65 (axial) 
De 4 a 7 (acción) De 0,4 a 1 (diagonal) 
De 16 a 24 (Curtis) De 0,9 a 1,4 (radial) 
Fuente: [4] 
 
2.8.3  Coeficiente de potencia 𝝀 
Coeficiente adimensional definido como la relación entre el trabajo o salto 
periférico intercambiado en el rodete y la energía cinética del rotor en su radio 
máximo, es decir: 
𝜆 =
∆𝑌𝑢
𝑢22
2⁄
   𝐸𝑐. (2.28) 
 
Es de saber que todas las turbomáquinas geométricamente semejantes tienen el 
mismo coeficiente de caudal, presión y potencia, respectivamente. Determinando 
a partir de ellos la geometría óptima de la máquina, que brinde los requerimientos 
exigidos con un alto rendimiento. 
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2.9  PÉRDIDAS, SALTOS ENTÁLPICOS Y RENDIMIENTOS DE MÁQUINAS 
TÉRMICAS [4] 
Para mayor claridad acerca de los saltos entalpícos desarrollados tanto en el 
compresor como en la turbina, se muetran a continuacion los diagramas ℎ − 𝑠 (ver 
figuras 2.6 y 2.7) para cada una respectivamente, con la numeración pertinente en 
orden creciente en la dirección del fluido tras su paso por la turbomáquina. 
Figura 2.6 Diagrama ℎ − 𝑠 del compresor y el difusor. 
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donde: 1 Entrada al rodete, 2 Salida del rodete, 3 Espacio libre, 4 Entrada al 
difusor y 5 Salida del difusor. 
Figura 2.7 Diagrama ℎ − 𝑠 del distribuidor de entrada y la turbina. 
 
 
donde: 1 Entrada al distribuidor con álabes, 2 Salida del distribuidor con álabes,          
3 Espacio libre, 4 Entrada al rotor y 5 Salida del rotor. 
Las pérdidas originadas en las turbomáquinas térmicas se dividen en internas y 
externas. 
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Las pérdidas internas disminuyen (turbinas térmicas) o incrementan (compresores) 
el salto entálpico, al igual que en todas las turbomáquinas térmicas adiabáticas 
aumenta la entropía del fluido. Las pérdidas internas hacen variar la densidad del 
fluido tras su paso por la máquina, lo que influye en el dimensionamiento de la 
misma. Como consecuencia de estas pérdidas suele decirse que el fluido sufre un 
recalentamiento, ya que al aumentar la entalpía aumenta también la temperatura. 
Por su parte, las pérdidas externas se manifiestan en forma de calor, que pasa al 
refrigerante o al medio exterior donde calienta los componentes del sistema, y 
aunque parte de esta energía se transmite al fluido de trabajo, su influencia es tan 
pequeña que suele no tenerse en cuenta. 
 
2.9.1  Pérdidas para una turbina de un escalonamiento [4] 
Las pérdidas generadas en la turbina de un escalonamiento son: 
 Pérdida en el distribuidor de entrada o corona fija: 
𝑦1 = ℎ2 − ℎ2𝑠   𝐸𝑐. (2.29) 
La que también se puede determinar cómo: 
𝑦1 ≅ 𝜉1−2(ℎ1 − ℎ2𝑠)   𝐸𝑐. (2.30) 
donde 𝜉1−2 es el coeficiente de pérdida en la tobera o distribuidor de entrada el 
cual toma valores de entre [0,0591 a 0,1351] siendo común el uso de 𝜉1−2 =
0,0975 [4]. 
 Pérdida en el rotor o corona móvil: 
𝑦2 =
𝑤4
2 − 𝑤5
2
2
   𝐸𝑐. (2.31) 
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 Pérdidas por velocidad a la salida del rotor  
𝑦3 = (1 − θ)
𝑐5
2
2
   𝐸𝑐. (2.32) 
Siendo θ el coeficiente de recuperación de energía cinética. 
En las turbinas térmicas modernas, sobre todo en las de reacción estas pérdidas 
pueden despreciarse, considerando θ = 1 como suele hacerse para un prediseño. 
Si la velocidad a la salida en la etapa de turbina resulta excesiva, parte de esta 
energía cinética puede recuperarse, con lo cual, se reduce la pérdida 𝑦3 
implementando un exductor a la salida. 
 Pérdidas intersticiales internas 
𝑦4 =
∆ℎ𝑠 ?̇?𝑖
?̇?
   𝐸𝑐. (2.33) 
pérdida que también se puede determinar cómo: 
𝑦4 = ℎ5 − ℎ5𝑠   𝐸𝑐. (2.34) 
Éstas tienen lugar en los intersticios o juegos que existen en el distribuidor de 
entrada y el rotor de la máquina. Para una turbina de acción de un escalonamiento 
las pérdidas intersticiales pueden despreciarse. 
 Pérdidas por rozamiento de disco y ventilación 𝑦5 
 
𝑦5 = ∆𝑌𝑢 − ∆𝑌𝑖   𝐸𝑐. (2.35) 
En las turbomáquinas de reacción no existen pérdidas por ventilación, porque 
éstas son siempre de admisión parcial, como es el caso de los compresores. 
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2.9.2  Pérdidas para un compresor de un escalonamiento [4] 
Debido a que los compresores están expuestos a funcionamiento más inestable 
presentan con relación  las turbinas térmicas menor rendimiento. 
 Pérdidas en la admisión o hasta la entrada de los álabes 
𝑦0−1 = 𝜉0−1
𝑐1
2
2
   𝐸𝑐. (2.36) 
Donde 𝜉0−1 esta comprendido de entre [0,1 a 0,15] acorde a la referencia [4] 
 
 Pérdidas en el rodete o corona móvil 
𝑦1−2 = 𝜉1−2
𝑤1
2
2
   𝐸𝑐. (2.37) 
Donde 𝜉1−2  según [4] toma valores de entre [0,2 a 0,25] 
 
 Pérdidas en el difusor o en la corona fija 
𝑦4−5 = 𝜉4−5
𝑐4
2 − 𝑐5
2
2
   𝐸𝑐. (2.38) 
Siendo 𝜉4−5 = 0,25 [4] 
 
Como se mencionó anteriormente en el compresor no existen pérdidas por 
velocidad de salida  ya que es una turbomáquina de reacción. 
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2.9.3 Trabajo o salto periférico de las turbomáquinas o energía 
intercambiada en el rodete [4] 
El trabajo periférico 𝑤𝑢 es el ejercido por el fluido en el rotor (turbinas térmicas) o 
el que el rodete ejerce sobre el fluido (compresores). 
𝑤𝑢 = ±(𝑐𝑢2𝑢2 − 𝑐𝑢1𝑢1)   𝐸𝑐. (2.39) 
Donde el signo positivo [+] corresponde a las turbomáquinas generadoras 
(compresores), mientras que el negativo [−] a las turbomáquinas motoras 
(turbinas). 
De igual manera el salto periférico puede definirse en función del salto adiabático 
e isoentrópico total y de las pérdidas, como se específica a continuación: 
 
 Turbina térmica. El salto entálpico periférico, o la energía intercambiada en 
un escalonamiento de una turbina térmica, será igual a la energía puesta a 
disposición del escalonamiento menos las pérdidas en la corona fija, las pérdidas 
en la corona móvil, las pérdidas por velocidad de salida y las pérdidas 
intersticiales, esto es: 
∆𝑌𝑢 = 𝑐𝑢4𝑢4 − 𝑐𝑢5𝑢5 = ℎ04 − ℎ05   𝐸𝑐. (2.40) 
El rendimiento periférico para las máquinas térmicas es el equivalente al 
rendimiento hidráulico de las máquinas hidráulicas, para la turbina térmica de un 
solo escalonamiento este se define como: 
𝜂𝑢𝑇 =
∆𝑌𝑢
∆𝑌𝑠
   𝐸𝑐. (2.41) 
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 Compresor. El salto periférico para un escalonamiento en el compresor 
será igual a la energía puesta a disposición del escalonamiento más las pérdidas 
en la corona fija y las pérdidas en la corona móvil. Las pérdidas intersticiales 𝑦4 en 
los compresores no se consideran, porque en ellos las pérdidas intersticiales se 
evalúan como pérdidas de caudal másico. Por lo que se tiene: 
∆𝑌𝑢 = 𝑐𝑢2𝑢2 − 𝑐𝑢1𝑢1 = ℎ02 − ℎ01   𝐸𝑐. (2.42) 
 
El rendimiento periférico  de un escalonamiento para el compresor esta dado 
como: 
𝜂𝑢𝐶 =
∆𝑌𝑠
∆𝑌𝑢
   𝐸𝑐. (2.43) 
Este se llama de igual manera  a veces rendimiento hidráulico, debido a que el 
diseño de los compresores se ha hecho muchas veces paralelamente al de las 
bombas hidráulicas. 
 
2.9.4  Salto adiabático e isoentrópico teórico total o trabajo puesto a 
disposición de un escalonamiento [4] 
El salto adiabático e isoentrópico total en la máquina es: 
∆𝑌𝑠 = ℎ𝐸 − ℎ𝐾 +
𝑐𝐸
2 − 𝑐𝐾
2
2
+ 𝑔(𝑧𝐸 − 𝑧𝐾)   𝐸𝑐. (2.44) 
donde el subíndice 𝐸 designa la entrada y 𝐾 la salida de la máquina. 
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Definiéndose para la turbina térmica y el compresor como sigue: 
 Turbina térmica. Siendo el salto adiabático e isoentrópico total para la turbina 
térmica como sigue: 
∆𝑌𝑠 = ∆ℎ𝑠 +
𝑐1
2 − 𝑐5
2
2
   𝐸𝑐. (2.45) 
 
 Compresor. De igual manera el salto adiabático e isoentrópico total para el 
compresor es: 
∆𝑌𝑠 = ∆ℎ𝑠 +
𝑐5
2 − 𝑐1
2
2
   𝐸𝑐. (2.46) 
 
2.9.5  Salto entálpico interno de un escalonamiento [4] 
El salto entálpico interno para la turbina y el compresor se da como sigue: 
 Turbina térmica. El salto interno ∆𝑌𝑖 de un escalonamiento de una turbina 
térmica es igual al salto remanente, adiabático e isoentrópico total en el 
escalonamiento ∆𝑌𝑠 deducidas todas las pérdidas internas, o dicho de otra 
manera, es el salto o trabajo periférico ∆𝑌𝑢 menos las pérdidas por ventilación y 
rozamiento del disco, es decir: 
∆𝑌𝑖 = ∆𝑌𝑠 − 𝑦1 − 𝑦2 − 𝑦3 − 𝑦4 − 𝑦5 = ∆𝑌𝑢 − 𝑦5   𝐸𝑐. (2.47) 
Por su parte, el rendimiento interno de un escalonamiento de una turbina térmica 
será: 
𝜂𝑖𝑇 =
∆𝑌𝑖
∆𝑌𝑠
   𝐸𝑐. (2.48) 
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 Compresor. El salto interno para un escalonamiento en el compresor es el 
salto adiabático e isoentrópico total adicionado con todas las pérdidas, o dicho de 
otra manera, el salto periférico más las pérdidas por rozamiento del disco. Por 
tanto: 
∆𝑌𝑖 = ∆𝑌𝑠 + 𝑦0−1 + 𝑦1−2 + 𝑦4−5 = ∆𝑌𝑢 + 𝑦5   𝐸𝑐. (2.49) 
Análogamente el rendimiento interno en un compresor de un escalonamiento se 
define como: 
𝜂𝑖𝐶 =
∆𝑌𝑠
∆𝑌𝑖
   𝐸𝑐. (2.50) 
 
2.9.6  Rendimientos volumétricos 
Con base en las pérdidas intersticiales internas y externas presentes en las 
turbomáquinas térmicas, se define a continuación el rendimiento volumétrico 
global, al igual que los rendimientos volumétricos tanto para las turbinas térmicas 
como para el compresor respectivamente. 
De manera general se define el rendimiento volumétrico como: 
𝜂𝑣 =
𝐶𝑎𝑢𝑑𝑎𝑙 ú𝑡𝑖𝑙 
𝐶𝑎𝑢𝑑𝑎𝑙 𝑡𝑒ó𝑟𝑖𝑐𝑜
   𝐸𝑐. (2.51) 
Siendo para la turbina: 
𝜂𝑣𝑇 =
?̇? − ?̇?𝑒 − ?̇?𝑖
?̇?
≅
?̇? − ?̇?𝑖
?̇?
   𝐸𝑐. (2.52) 
Mientras que para el compresor se tiene: 
𝜂𝑣𝐶 =
?̇?
?̇? + ?̇?𝑒 + ?̇?𝑖
≅
?̇?
?̇? + ?̇?𝑖
   𝐸𝑐. (2.53) 
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Se desprecian las pérdidas intersticiales externas (?̇?𝑒) debido a que en 
comparación con las pérdidas intersticiales internas (?̇?𝑖) presentan menor 
importancia. 
El caudal másico ?̇? se mide a la entrada para las turbomáquinas motoras 
(turbinas) representando el caudal teórico o suministrado a la máquina, o a la 
salida para las turbomáquinas generadoras (compresores) siendo en este caso el 
caudal útil o suministrado por la máquina. 
 
2.9.7  Potencia periférica, potencia interna y potencia de accionamiento 
Para la turbina térmica y el compresor se definen a continuación algunas 
potencias de uso común: 
 
 Turbina térmica 
- Potencia periférica  
𝑃𝒖 = 𝑚 ̇ ∆𝑌𝑢   𝐸𝑐. (2.54) 
- Potencia interna 
𝑃𝒊 = 𝑚 ̇ ∆𝑌𝑖   𝐸𝑐. (2.55) 
- Potencia de accionamiento 
𝑃𝑎 = 𝑚 ̇ ∆𝑌𝑠 𝜂𝑇𝑜𝑡.𝑇     donde   𝜂𝑇𝑜𝑡.𝑇 = 𝜂𝑖  𝜂𝑚   𝐸𝑐. (2.56) 
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 Compresor 
- Potencia periférica  
𝑃𝒖 =
𝑚 ̇ ∆𝑌𝑢
𝜂𝑣𝐶
   𝐸𝑐. (2.57) 
- Potencia interna 
𝑃𝒊 =
𝑚 ̇ ∆𝑌𝑖
𝜂𝑣𝐶
   𝐸𝑐. (2.58) 
- Potencia de accionamiento 
𝑃𝑎 =
𝑚 ̇ ∆𝑌𝑠
𝜂𝑇𝑜𝑡.𝐶  
     donde   𝜂𝑇𝑜𝑡.𝐶 = 𝜂𝑖  𝜂𝑣 𝜂𝑚   𝐸𝑐. (2.59) 
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3.  ETAPA DE COMPRESIÓN 
 
OBJETIVOS ESPECÍFICOS 
 Conocer los elementos que hacen parte de la etapa de compresión. 
 Identificar el compresor centrífugo, sus características y clasificación. 
 Establecer a partir de los triángulos de velocidad la ecuación de Euler para el 
compresor centrífugo (turbomáquina generadora). 
 Definir el grado de reacción para el compresor centrífugo.  
 Conocer la relación de compresión adiabática para una etapa en el compresor 
ideal y real. 
 Definir los parámetros de entrada para el dimensionamiento de un compresor 
centrífugo radial. 
 Identificar la metodología a implementar para el diseño del compresor 
centrífugo. 
 Establecer los parámetros geométricos y térmicos para el dimensionamiento de 
la etapa de compresión. 
 
3.1 DESCRIPCIÓN GENERAL DEL COMPRESOR 
A continuación se describen los elementos que hacen parte de la etapa de 
compresión del turbocompresor, y las consideraciones mecánicas y térmicas que 
dentro de su diseño se tendrán en cuenta. La metodología de diseño establecida 
hace parte de la recolección bibliográfica de varios autores que gracias a sus 
investigaciones analíticas y experimentales han abierto un camino hacia el estudio 
de estas turbomáquinas. 
  
83 
   
En la figura 3.1 se representan los elementos que hacen parte de la etapa de 
compresión y que serán de estudio en el presente capítulo. 
Figura 3.1 Caracterización de los puntos y elementos que conforman la etapa de 
compresión.  
 
 
Donde los puntos que se representan hacen referencia a: 1 Entrada al rodete,             
2 Salida del rodete, 3 Espacio libre, 4 Entrada al difusor y 5 Salida del difusor. 
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3.2  COMPRESOR CENTRÍFUGO 
El compresor centrífugo es una turbomáquina que opera a altas velocidades de 
rotación y que transfiere energía a un gas o fluido con el propósito de comprimirlo, 
aumentando su  presión y temperatura [1]. Funcionan de manera similar a las 
bombas centrífugas. Este consiste en un rodete que gira dentro de una carcasa 
provista de aberturas para el ingreso y egreso del fluido. En la figura 3.2 se 
muestra la variación de la velocidad y la presión que experimenta el fluido tras su 
paso por el compresor centrífugo. El rodete es el elemento que convierte la 
energía mecánica del eje en energía cinética del fluido. En la carcasa se 
encuentra incorporado el difusor que se encarga de convertir la energía cinética en 
energía potencial de presión, completando así la conversión de energía. 
Figura 3.2 Velocidad y presión experimentada por el fluido a través de un 
compresor centrífugo. 
 
Fuente: adaptada de [2] 
 
En los compresores centrífugos la entrada de aire es prácticamente axial, saliendo 
despedido del rodete por la fuerza centrífuga hacia la periferia radialmente, la 
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velocidad del aire originada por esta fuerza centrífuga crea una depresión en su 
centro y provoca la aspiración de aire [2]. En cualquier punto del flujo de aire en el 
rodete, la aceleración centrípeta es consecuencia de una diferencia de presiones, 
de forma que la presión estática del aire aumenta. 
 
3.2.1  Clasificación de los compresores [3] 
Los compresores al igual que las demás máquinas térmicas se clasifican según la 
dirección del flujo (ver figura 3.3). 
Figura 3.3 Compresores: a) Centrífugos radiales, b) Centrífugos diagonales o de 
flujo mixto, y c) Axiales. 
 
Fuente: [3] 
 
En ellos, el fluido tras su paso por el compresor presenta las siguientes 
características: 
 Radiales: las partículas del fluido se mueven en el rodete en un plano 
transversal al eje de la máquina, sin desplazarse en la dirección de este último, 
es decir, siguen un movimiento plano. 
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 Diagonales: llamados también de flujo mixto pues la velocidad absoluta 
desarrollada en estos presenta componentes en las tres direcciones. 
 
 Axiales: en el rodete cada partícula del fluido se mueve coaxial con el eje de la 
máquina, es decir, sin la componente radial de la velocidad absoluta. 
Denominándose por su parte los radiales y diagonales como compresores 
centrífugos. 
Algunas ventajas del compresor centrífugo con relación al compresor axial son: 
 Mayor robustez. 
 Construcción compacta. 
 Simplicidad constructiva. 
 Menor número de escalonamientos. 
 Facilidad de adecuación de los interenfriadores en ellos. 
 Mayor estabilidad en su funcionamiento. 
 Carencia de vibraciones y desgaste. 
 Facilidad de mantenimiento. 
 Muy utilizado en la gama de baja potencia. 
Por otra parte, el compresor axial presenta las siguientes ventajas en comparación 
con el compresor centrífugo. 
 Mayor rendimiento. 
 Mayor número de revoluciones para un mismo caudal y presión. 
 Menos peso para un mismo flujo másico y relación de compresión. 
 Maneja grandes relaciones de presión y altas potencias. 
 Poseen una estructura más compleja y costosa 
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Las relaciones de presión por escalonamiento para los compresores radiales y 
axiales se muestran en la tabla 3.1. 
Tabla 3.1 Relaciones de presión para compresores radiales y axiales. 
Compresor Relación de presión 
Radial Máxima: 3 - 5 
 Normal: 1,5 - 2,5 
Axial Máxima: 1,5 - 2 
 Normal: 1,05 - 1,2 
Fuente: adaptada de [3] 
 
En la figura 3.4 puede verse que los compresores axiales poseen con relación a 
los radiales un mayor rendimiento. Además, estos últimos tienen menos 
sensibilidad a la variación de carga, lo que los hace adecuados para su uso en 
turbocompresores, en donde el conjunto está sometido a constates variaciones de 
carga. 
Figura 3.4 Rendimiento a cargas parciales de un compresor radial y axial. 
 
Fuente: adaptada de [3] 
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3.2.2  Base teórica del compresor centrífugo 
A partir de un análisis unidimensional bajo régimen permanente, es decir, que 
todas las partículas del fluido tienen las mismas propiedades termodinámicas y la 
misma velocidad, y con base en los triángulos de velocidad de la figura 3.5 se 
obtiene de la ecuación de Euler la transferencia de energía desarrollada en el 
compresor [3]. 
Figura 3.5 Triángulos de velocidad a lo largo de la línea de corriente generada en 
el rodete en un compresor centrífugo. 
 
 
La cual se expresa como: 
?̇?𝑢 = ?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒 × 𝑔 × 𝐻𝑎𝑑 = ?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒(ℎ02 − ℎ01) = ?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒(𝑐2𝑢𝑢2 − 𝑐1𝑢𝑢1)   𝐸𝑐. (3.1) 
y que escrita en función de las velocidades absolutas y relativas queda: 
?̇?𝑢 =
?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒
2
[(𝑢2
2 − 𝑢1
2) + (𝑐2
2 − 𝑐1
2) + (𝑤1
2 − 𝑤2
2)]   𝐸𝑐. (3.2) 
  
89 
   
Además, acorde con Orozco [4] en una turbomáquina siempre se cumplen las 
siguientes ecuaciones vectoriales: 
𝑐 𝑖 = ?⃗? 𝑖 + ?⃗⃗? 𝑖   𝐸𝑐. (3.3) 
𝑐 𝑖 = 𝑐 𝑖𝑢 + 𝑐 𝑖𝑚   𝐸𝑐. (3.4) 
para cualquier punto del flujo tras su paso por ésta. 
 
3.2.3  Grado de reacción 
Para un compresor centrífugo el grado de reacción puede definirse como la razón 
entre la energía absorbida por el fluido debido al cambio de la presión estática en 
el rodete y la energía total transferida en éste. 
Conociendo las velocidades de entrada y de salida del rodete del compresor se 
define el grado de reacción como [5]: 
𝐺𝑅 =
(𝑢2
2 − 𝑢1
2) + (𝑤1
2 − 𝑤2
2)
(𝑢22 − 𝑢12) + (𝑐22 − 𝑐12) + (𝑤12 − 𝑤22)
   𝐸𝑐. (3.5) 
El cual cuantifica la compresión que ocurre en el rodete con relación al total. 
 
3.2.4  Trabajo de compresión 
El trabajo absorbido por las máquinas generadoras, en un proceso de compresión 
se obtiene de la ecuación de Euler para la transferencia de energía (ver ecuación 
3.1). 
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Tras la asunción de que la entrada de flujo al rodete es axial, se tiene que la 
componente  periférica de la velocidad absoluta del fluido es cero (𝑐1𝑢 = 0), es 
decir, 𝛼1 = 90°. Por lo que la ecuación 3.1 se transforma en: 
?̇?𝑢 = ?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒𝑐2𝑢𝑢2   𝐸𝑐. (3.6) 
 
3.2.5  Relación de compresión para un escalonamiento adiabático en un 
compresor centrífugo 
Para aquellos compresores en los que se desee el desarrollo de una alta presión, 
se utilizan escalonamientos múltiples, siendo por lo general los dos primeros de 
doble aspiración, lo que facilita el diseño de los últimos para una velocidad de 
rotación dada. Estudios recientes han permitido aumentar la relación de presión 
por cada escalonamiento con ayuda de grandes ángulos de salida, hasta 90°, y 
altas velocidades de rotación.  
La relación de compresión isoentrópica o ideal para una etapa en un compresor 
centrífugo que consta de rodete y difusor (ver figura 1), está dada por [3]: 
𝑟𝑃𝐶 =
𝑃5
𝑃1
= (
𝑇5𝑠
𝑇1
)
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒−1
  𝐸𝑐. (3.7) 
En la figura 3.6 se muestra el mapa del compresor ideal, a partir del cual se 
aprecia que la relación de compresión oscila entre [1,2 - 2,4] para un margen de 
revoluciones de entre [40000 rpm – 120000 rpm]. 
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Figura 3.6 Mapa ideal del compresor centrífugo. 
 
Fuente: adaptada de [6] 
 
 Relación de compresión máxima alcanzada en un compresor 
centrífugo de un solo escalonamiento. Asumiendo un proceso de compresión 
adiabático e isoentrópico, se tiene que el trabajo correspondiente es [3]: 
𝑤𝑠 = ∆𝑌𝑠 =
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒 − 1
𝑅𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1 (𝑟𝑝𝑐
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒−1
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒 − 1)    𝐸𝑐. (3.8) 
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?̇?𝑠 = ?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒  𝑤𝑠 =
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒 − 1
?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒𝑅𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1 (𝑟𝑝𝑐
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒−1
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒 − 1)    𝐸𝑐. (3.9) 
Igualando las ecuaciones (3.6) y (3.9) para una eficiencia del 100% en la etapa de 
compresión, esto es ?̇?𝑠 ?̇?𝑢 = 1⁄ , y despejando para 𝑟𝑝𝑐, se tiene una relación de 
compresión máxima por etapa de: 
𝑟𝑃𝐶𝑀á𝑥
= [(
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒 − 1
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
×
𝑐2𝑢𝑢2 
𝑅𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1
) + 1 ]
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒−1
   𝐸𝑐. (3.10) 
Partiendo de la consideración de que la salida del flujo de masa es completamente 
radial, es decir, 𝛽2 = 90°, lo que produce 𝑢2 = 𝑐2𝑢, se transforma la ecuación 
anterior en: 
𝑟𝑃𝐶𝑀á𝑥
= [(
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒 − 1
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
×
𝑢2 
2
𝑅𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1
) + 1 ]
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒−1
   𝐸𝑐. (3.11) 
En donde se aprecia que para un compresor centrífugo dado, que gira a una 
velocidad constante, entre más alta sea la temperatura de entrada 𝑇1 menor será 
la compresión desarrollada en éste y mayor la demanda de potencia y el consumo 
de energía [7]. 
 
 Compresión isoentrópica en el rodete del compresor centrífugo [3]. 
Para un proceso de compresión isoentrópico la relación de presiones se da como: 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒𝑠 =
𝑃2
𝑃1
= (
𝑇2𝑆
𝑇1
)
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒−1
   𝐸𝑐. (3.12) 
A partir de la primera ley de la termodinámica para un fluido en régimen 
estacionario entre los puntos 1-2 del rodete del compresor (ver ecuación 2.13 – 
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capítulo 2), para un proceso de compresión adiabático y despreciando la 
diferencia de alturas 𝑧2 − 𝑧1, se tiene: 
𝑤𝑢 = (ℎ2𝑠 − ℎ1) +
(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2
   𝐸𝑐. (3.13) 
Reemplazando, a partir de la ecuación de Euler para una turbomáquina 
generadora el trabajo periférico, y considerando para el aire que su variación de 
entalpía     (ℎ2𝑠 − ℎ1) es aproximadamente igual a 𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒(𝑇2𝑠 − 𝑇1), se obtiene: 
𝑤𝑢 = (𝑐2𝑢𝑢2 − 𝑐1𝑢𝑢1) = 𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒(𝑇2𝑠 − 𝑇1) +
(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2
  𝐸𝑐. (3.14) 
De la ecuación 3.14 se tiene la relación de compresión isoentrópica en el rodete 
del compresor centrífugo, dividiendo por 𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1 y despejando 
𝑇2𝑆
𝑇1
⁄  
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒𝑠 = (
𝑇2𝑆
𝑇1
)
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒−1
= [
(𝑐2𝑢𝑢2 − 𝑐1𝑢𝑢1)
𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1
−
(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1
+ 1]
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒−1
𝐸𝑐. (3.15) 
y considerando entrada del flujo axial (𝑐1𝑢 = 0) y salida radial (𝑢2 = 𝑐2𝑢), la 
ecuación anterior queda finalmente: 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒𝑠 =
𝑃2
𝑃1
= [
(𝑢2
2)
𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1
−
(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1
+ 1]
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒−1
𝐸𝑐. (3.16) 
En la cual se relacionan los parámetros termodinámicos con las dimensiones del 
rodete, el número de revoluciones de éste y la forma de los álabes. 
 
 Compresión adiabática real en el rodete del compresor centrífugo [3]. 
Para este caso se tiene que no hay transferencia de calor entre el fluido y sus 
alrededores, esto es, compresión adiabática. Se ha demostrado 
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experimentalmente que la compresión del aire para este caso sigue 
aproximadamente una ley politrópica, en donde la presión y el volumen para la 
compresión del aire se relacionan mediante: 
𝑃 × 𝜗𝑛𝐴𝑖𝑟𝑒 = 𝑐𝑡𝑒   𝐸𝑐. (3.17) 
A partir de la cual la relación de compresión en el rodete queda: 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒 =
𝑃2
𝑃1
= (
𝑇2
𝑇1
)
𝑛𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑛𝐴𝑖𝑟𝑒−1
   𝐸𝑐. (3.18) 
De [3] se tiene que para la compresión adiabática la constante politrópica (𝑛) del 
aire oscila entre [1,45-1,7]. 
La eficiencia interna del rodete del compresor se define como: 
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒 =
ℎ2𝑠 − ℎ1
ℎ2 − ℎ1
≈
𝑇2𝑠 − 𝑇1
𝑇2 − 𝑇1
   𝐸𝑐. (3.19) 
Siendo esta eficiencia la misma eficiencia politrópica del rodete o eficiencia 
isoentrópica del mismo. 
donde: 
𝑇2𝑠 − 𝑇1 = 𝜂𝑖𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒(𝑇2 − 𝑇1) =
(𝑐2𝑢𝑢2 − 𝑐1𝑢𝑢1)
𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒
−
(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒
   𝐸𝑐. (3.20) 
𝑇2
𝑇1
= 1 +
(𝑐2𝑢𝑢2 − 𝑐1𝑢𝑢1)
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1
−
(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2𝜂𝑖𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1
   𝐸𝑐. (3.21) 
Por lo que la relación de compresión queda: 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒 =
𝑃2
𝑃1
= [1 +
(𝑐2𝑢𝑢2 − 𝑐1𝑢𝑢1)
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1
−
(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2𝜂𝑖𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1
]
𝑛𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑛𝐴𝑖𝑟𝑒−1
   𝐸𝑐. (3.22) 
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y tras la consideración de que la entrada del flujo  es axial (𝑐1𝑢 = 0) y su salida 
radial (𝑢2 = 𝑐2𝑢), la ecuación 3.22 queda finalmente: 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒 =
𝑃2
𝑃1
= [1 +
𝑢2
2
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1
−
(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2𝜂𝑖𝑟𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇1
]
𝑛𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑛𝐴𝑖𝑟𝑒−1
   𝐸𝑐. (3.23) 
 
3.3  DIFUSOR 
Su misión es recuperar parte de la energía cinética a la salida del rodete para 
generar un incremento adicional de presión. Este consta al menos de una caja 
espiral que posee con frecuencia una corona directriz o cono difusor. 
 
3.3.1  Compresión isoentrópica en el difusor [3] 
La relación de compresión isoentrópica desarrollada en el difusor es:  
𝑟𝑃𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠𝑜𝑟𝑠 =
𝑃5
𝑃4
= (
𝑇𝟓𝒔
𝑇𝟒
)
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒−1
   𝐸𝑐. (3.24) 
Aplicando la primera ley de la termodinámica entre los puntos 4-5 para el difusor, 
teniendo presente que en éste no se genera ni se consume trabajo, al igual que 
tampoco se presenta transferencia de calor y considerando despreciable el cambio 
de energía potencial, se tiene: 
(ℎ5𝑠 − ℎ4) =
(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2
= 𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒(𝑇5𝑠 − 𝑇4)   𝐸𝑐. (3.25) 
𝑇5𝑠
𝑇4
= 1 +
(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇4
𝐸𝑐. (3.26) 
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Por lo que: 
𝑟𝑃𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠𝑜𝑟𝑠 =
𝑃5
𝑃4
= [1 +
(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇4
]
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒−1
   𝐸𝑐. (3.27) 
 
3.3.2  Compresión real politrópica en el difusor [3] 
La relación de compresión real politrópica desarrollada en el difusor es:  
𝑟𝑃𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠𝑜𝑟 =
𝑃5
𝑃4
= (
𝑇5
𝑇4
)
𝑛𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑛𝐴𝑖𝑟𝑒−1
   𝐸𝑐. (3.28) 
La eficiencia del difusor se expresa como: 
𝜂𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠𝑜𝑟 =
ℎ5𝑠 − ℎ4
ℎ5 − ℎ4
=
𝑇5𝑠 − 𝑇4
𝑇5 − 𝑇4
   𝐸𝑐. (3.29) 
de donde: 
𝑇5𝑠 − 𝑇4 = 𝜂𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠𝑜𝑟(𝑇5 − 𝑇4) =
(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒
   𝐸𝑐. (3.30) 
𝑇5
𝑇4
= 1 +
(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2𝜂𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠𝑜𝑟𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇4
   𝐸𝑐. (3.31) 
Por lo que la relación de compresión queda: 
𝑟𝑃𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠𝑜𝑟 =
𝑃5
𝑃4
= [1 +
(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2𝜂𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠𝑜𝑟𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒𝑇4
]
𝑛𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑛𝐴𝑖𝑟𝑒−1
   𝐸𝑐. (3.32) 
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Las eficiencias para el rodete y difusor pueden tomarse en primera instancia 
iguales a la eficiencia de todo el escalonamiento, que para compresores 
estacionarios su rendimiento interno suele oscilar entre 0,75 - 0,9 [3]. 
Para un escalonamiento la eficiencia del compresor está dada como: 
𝜂𝑒𝑠𝑐𝑎𝑙𝑜𝑛𝑎𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 =
ℎ05𝑠𝑠 − ℎ01
ℎ5 − ℎ1
≅
ℎ5𝑠𝑠 − ℎ1
ℎ5 − ℎ1
≈
𝑇5𝑠 − 𝑇1
𝑇5 − 𝑇1
   𝐸𝑐. (3.33) 
En la figura 3.7 se esquematiza un ejemplo de compresión isoentrópica y 
politrópica llevada a cabo parcialmente en el rodete (impulsor) y parcialmente en el 
difusor del compresor centrífugo para un relación de compresión total de 6, en 
cuyo caso la temperatura y presión iníciales son respectivamente 25 °C y 1 bar. 
Figura 3.7 Proceso de compresión desarrollado en el compresor centrífugo. 
 
Fuente: [5] 
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3.4  PARÁMETROS DE ENTRADA PARA EL DIMENSIONAMIENTO DE UN 
COMPRESOR CENTRÍFUGO RADIAL 
A continuación se enlistan los datos iníciales requeridos para abordar  el estudio 
de diseño de un compresor centrífugo radial [3]: 
3.4.1  Velocidad de rotación del compresor 
Se identifica el número de revoluciones a las que estará sometido el conjunto. 
 
3.4.2  Flujo másico (?̇?) o volumétrico (∀̇) 
De ser este último se debe considerar su valor  en la admisión ya que es variable. 
Este parámetro es la masa de aire que fluye a través del compresor y que 
posteriormente pasa al motor. Se sabe que para quemar  cada kilogramo de 
combustible se necesita en un motor una cantidad mínima de aire que oscila de 
entre 14 y 15 kg/kg, esto para combustibles derivados del petróleo, y que en 
motores Diesel debe exceder en un 40% [8]. La cantidad de flujo de aire necesaria 
para llevar a cabo una combustión completa se determina mediante la siguiente 
expresión [8]: 
?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒 = ?̇?𝑀á𝑥.𝑀𝑜𝑡𝑜𝑟 × 𝐶. 𝐸 × ΩAire−Comb.   𝐸𝑐. (3.34) 
 
3.4.3  Estado termodinámico en la  admisión 
Se define generalmente por su presión 𝑃1 y temperatura 𝑇1, los cuales están 
comúnmente determinados a partir de las condiciones atmosféricas. 
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Las condiciones atmosféricas hacen referencia a un punto situado lejos de la 
entrada del compresor, en cuyo caso la temperatura y presión de estancamiento 
son respectivamente 𝑇00 y 𝑃00 equivalentes a 𝑇0 y 𝑃0 ya que en este punto la 
velocidad del aire 𝑐0 es igual a cero, y que se relacionan con las condiciones a la 
entrada del compresor (punto 1) mediante la siguiente ecuación que tiene en 
cuenta la eficiencia de la admisión [9]: 
𝑃0
𝑃1
= 𝜂𝑎𝑑𝑚 (
𝑇1
𝑇0
)
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒
𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒−1
   𝐸𝑐. (3.35) 
Definiendo la eficiencia en la admisión como: 
𝜂𝑎𝑑𝑚 =
ℎ0 − ℎ1
ℎ0 − ℎ1𝑠
   𝐸𝑐. (3.36) 
para la cual de [9] se considera que puede tomar valores próximos dentro del 
rango de [0,97 a 0,99]. 
 
3.4.4  Propiedades del gas a la salida 
Se debe conocer la presión final en el proceso de compresión o la relación de 
presiones de éste. 
 
3.4.5  Características del gas 
Para el gas a comprimir se deben conocer sus características termodinámicas en 
particular como son: 𝑐𝑝𝐴𝑖𝑟𝑒 , 𝑅𝐴𝑖𝑟𝑒 , 𝑘𝐴𝑖𝑟𝑒 entre otras. 
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3.5  DISEÑO DE UN COMPRESOR CENTRÍFUGO RADIAL 
Se enlistan a continuación los parámetros de entrada necesarios para dimensionar 
el compresor centrífugo. 
 
3.5.1  Selección del número de revoluciones (n) 
El accionamiento del compresor se produce por la rotación de una turbina de gas 
acoplada coaxialmente al mismo eje o a un sistema de transmisión, en cuyo caso, 
este rango se hace aún más amplio, dicha variación influye notoriamente en las 
dimensiones del conjunto, pues al aumentar las revoluciones disminuye el tamaño 
a igual potencia. En casos especiales para los sistemas de sobrealimentación 
pueden obtenerse velocidades de rotación del orden de  100000 rpm [3]. 
 
3.5.2  Determinación de las dimensiones principales 
En la figura 3.8 pueden apreciarse algunos de los parámetros geométricos que 
determinan las características principales en el dimensionamiento del compresor 
centrífugo radial. 
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Figura 3.8 Dimensiones principales de un compresor centrífugo radial. 
 
Fuente: adaptada de [3] 
 
La velocidad periférica máxima (𝑢𝑀á𝑥) se produce en la salida del rodete, la cual 
está a su vez limitada por el esfuerzo centrífugo máximo que puede soportar éste 
según sus características constructivas y materiales empleados. Para 
construcciones en acero se tiene velocidades del orden de 300 m/s, y para 
algunas aleaciones especiales de este tipo de material es posible obtener 
velocidades de hasta 500 m/s [3]. 
 
3.5.3  Estimación de 𝜷𝟐, 𝒖𝟐 y 𝑫𝟏 𝑫𝟐⁄  [3] 
El diagrama que se muestra en la figura 3.9 para la estimación de algunas de las 
características del rodete del compresor centrífugo se basa en deducciones 
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teóricas y experimentales realizadas por Eckert2. Su construcción parte de la 
asunción de un ángulo 𝛽1 = 30° que se ha comprobado es óptimo a la entrada, 
también se ha tomado para él un factor de deslizamiento 𝑒𝑧 = 0,875. En este 
diagrama puede verse además la eficiencia interna del escalonamiento. 
Figura 3.9 Diagrama de Eckert para la estimación de las dimensiones principales 
de un compresor. 
 
Fuente: [3] 
                                            
 
2 ECKERT/SCHNELL. Axial und Radial-Kompressoren, Springer, Berlín 1961.Citado por MATAIX, 
Claudio. Turbomáquinas Térmicas. Turbinas de vapor, turbinas de gas y turbocompresores. CiE 
inversiones editoriales DOSSAT 2000, 3 ed. p. 519. 
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Su uso procede de la siguiente manera [3]: 
 A partir de los datos iníciales y del número de escalonamientos se calcula el 
número específico de revoluciones del escalonamiento (𝜎) que se muestran 
como líneas diagonales constantes en la figura anterior, y que tanto para 
compresores radiales como axiales se puede determinar cómo: 
𝜎 = 𝜑
1
2⁄  𝜓
−3
4⁄    𝐸𝑐. (3.37) 
y para el cual reemplazando los coeficientes de  caudal y de presión 
respectivamente para el caso del compresor centrífugo radial se tendría: 
𝜎 = (
4∀̇1
𝜋𝐷2
2𝑢2
)
1
2⁄
(
2 ∆𝑌𝑠
𝑢22
)
−3
4⁄
   𝐸𝑐. (3.38) 
Simplificando: 
𝜎 = 2,108 (
𝑛
60
) (∀̇1)
1
2⁄ (∆𝑌𝑠)
−3
4⁄    𝐸𝑐. (3.39) 
donde: 𝑛 [rpm], ∀̇1 [
m3
s⁄ ]  y  ∆𝑌𝑠  [
J
kg⁄ ] 
 Ya con el número específico de revoluciones del escalonamiento determinado, 
de la figura 3.9 para un buen rendimiento se leen los valores de 𝜑, 𝜓,  𝛽2 y 
𝐷1 𝐷2⁄  respectivamente. 
 
 Luego se determina la velocidad periférica del rodete  a la salida a partir del 
coeficiente de presión: 
𝑢2 = √
2 ∆𝑌𝑠
𝜓
   𝐸𝑐. (3.40) 
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Y el diámetro exterior del rodete se obtiene de: 
𝐷2 =
60 𝑢2
𝜋 𝑛
   𝐸𝑐. (3.41) 
 
Luego el diámetro interior es: 
𝐷1 = 𝑟𝑑 𝐷2   𝐸𝑐. (3.42) 
 
Donde la relación de diámetros se determina como: 
𝑟𝑑 =
𝐷1
𝐷2
   𝐸𝑐. (3.43) 
 
3.5.4  Factor de corrección o deslizamiento de los compresores centrífugos 
[3] 
Debido a la suposición realizada sobre el estudio del compresor centrífugo 
mediante la teoría unidimensional, el salto entálpico que se precisa para 
determinar la relación de presiones deseada mediante la ecuación de Euler difiere 
de la leída en el diagrama ℎ − 𝑠 para un proceso de compresión real, con lo cual 
no se alcanza la presión deseada, todo ello gracias a que en dicha teoría se 
trabaja con un número infinito de álabes cuando en realidad esta cantidad es finita. 
Aun cuando la velocidad relativa del fluido a la salida del rodete debería ser 𝑤2 
bajo un ángulo 𝛽2 igual al ángulo del álabe a la salida como se aprecia en la figura 
3.10, la experiencia demuestra que la velocidad relativa efectiva del fluido a la 
salida es 𝑤′2, bajo un ángulo 𝛽
′
2
<  𝛽2, siendo este último el ángulo del álabe. 
Este hecho se explica mediante la teoría del fluido ideal irrotacional, en el cual se 
origina un torbellino relativo generado por el número finito real de álabes en el 
rodete que causan que el fluido no sea perfectamente guiado por éstos, lo que 
produce un giro relativo de corriente en el espacio comprendido entre los álabes 
que es contrario al sentido de rotación del rodete. 
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Figura 3.10 Torbellino generado en el rodete de un compresor centrífugo. 
 
Fuente: [3] 
 
Este torbellino relativo hace disminuir el ángulo efectivo del fluido hasta el valor 
𝛽′
2
, es decir, la corriente sufre un deslizamiento. El factor de deslizamiento con el 
cual a veces se designa al factor de corrección 𝑒𝑧 tiene en cuenta este fenómeno. 
Según Eckert3 la siguiente fórmula concuerda con la experiencia para la 
determinación del factor de corrección. 
𝑒𝑧 =
1
1 +
𝜋 sin 𝛽2
2 𝑍𝑐 (1 −
𝐷1
𝐷2
⁄ )
   𝐸𝑐. (3.44) 
                                            
 
3MATAIX, Claudio. Turbomáquinas Térmicas. Turbinas de vapor, turbinas de gas y 
turbocompresores. CiE inversiones editoriales DOSSAT 2000, 3 ed. p. 514. 
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La cual se representa gráficamente mediante la siguiente familia de curvas (figura 
3.11), útiles para el diseño. 
 
Figura 3.11 Determinación del factor de  corrección a partir del número de álabes 
y de la relación de diámetros. 
 
Fuente: [3] 
 
Por otra parte, Stodola define el factor de deslizamiento como [2]: 
𝑒𝑧 = 1 −
𝜋
𝑍𝐶
[1 −
sin 𝛽2
(𝑐2𝑚 cot 𝛽2)
𝑢2⁄
]    𝐸𝑐. (3.45) 
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3.5.5  Triángulos de velocidad [3] 
Se definen los triángulos en: 
 La salida del rodete. La componente meridional de la velocidad absoluta 
del fluido 𝑐2𝑚 suele estar comprendida entre (0,22 − 0,32)𝑢2 , ahora con ello 
queda determinado por completo el triángulo de velocidades a la salida. 
 
 La entrada del rodete. Para la entrada al rodete se sabe 
experimentalmente que el  ángulo óptimo 𝛽1 = 30° como ya se había especificado 
anteriormente. Además se puede calcular 𝑢1 = 𝜋 𝐷1 𝑛. Si la entrada es axial el 
triángulo de velocidad queda determinado completamente a la entrada con 𝛼1 =
90°, de no ser este el caso, es decir, si 𝛼1 ≠ 90° se puede hacer la suposición 
considerada frecuentemente de 𝑐1𝑚 = 𝑐2𝑚 
Para rodetes de fundición de hierro la velocidad 𝑢2 está limitada a unos 40 m/s, en 
rodetes de acero se puede llegar hasta 300 m/s, mientras que en casos especiales 
como lo es para los aceros aleados se pueden alcanzar velocidades del orden de 
500 m/s. 
 
3.5.6  Anchos de entrada 𝒃𝟏 y salida 𝒃𝟐 del rodete [7] y [8] 
Considerando la ecuación de continuidad se tienen los anchos de entrada y salida 
de la siguiente manera: 
?̇? = ∀̇1 × 𝜌1 = 𝜋 𝐷1𝑏1𝑐1𝑚𝜌1   𝐸𝑐. (3.46) 
Por lo que el ancho del rodete a la entrada queda determinado como: 
𝑏1 =
?̇?
𝜋 𝐷1𝑐1𝑚𝜌1
   𝐸𝑐. (3.47) 
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Análogamente para la salida se tendrá:  
𝑏2 =
?̇?
𝜋 𝐷2𝑐2𝑚𝜌2
   𝐸𝑐. (3.48) 
 
Para la longitud del cubo se tiene de Cherkasski4 
𝐿𝑐 = 0,45 𝐷2   𝐸𝑐. (3.49) 
La distancia entre en rodete (compresor) y el rotor (turbina) de Mataix [3] puede 
tomarse aproximadamente como: 
𝐿𝑅𝑜𝑑𝑒𝑡𝑒→𝑅𝑜𝑡𝑜𝑟 = 1,6 𝐷2   𝐸𝑐. (3.50) 
 
3.5.7  Cálculo de los diámetros del árbol 𝑫𝒆, del cubo 𝑫𝒄 y de la boca del 
rodete 𝑫𝒂 [3] 
El diámetro del árbol se determina teniendo en cuenta la teoría de resistencia de 
materiales, considerando el tipo de material de éste y el momento torsor máximo 
que admite. El rodete deberá funcionar por debajo de la primera velocidad crítica o 
entre ésta y la segunda, es común que su funcionamiento se dé por debajo de la 
primera velocidad crítica sobre todo si el compresor operará temporalmente con 
velocidades más bajas de la normal. 
El diámetro del cubo en los compresores radiales se construye por lo general de 
entre unos 25 mm a 50 mm más grande que el diámetro del árbol. 
                                            
 
4CHERKASSKI, V. M. Bombas, ventiladores, compresores. Moscú: Mir 1984, p.49. Citado por 
ESCOBAR GARZÓN, Arnold.  Metodología de diseño para turborreactores de bajo flujo másico. 1 
ed., 2005. Editorial Bonaventuriana. Universidad de San Buenaventura, Bogotá, D.C., Colombia. p. 
70. 
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El diámetro de la boca del rodete se hace ligeramente un poco menor que el 
diámetro de la entrada del rodete, para suavizar la entrada de flujo a éste. 
 
3.5.8  Rodete de un compresor centrífugo [10] 
El rodete incrementa la energía cinética del fluido absorbiendo energía mecánica 
del árbol, este consta de un cierto número de álabes, que pueden ir dispuestos de 
varias formas (ver figura 3.12): tras la fijación de éstos al cubo del mismo (rodete 
abierto), fijos a un disco por uno o ambos lados de éste (rodete de doble o simple 
aspiración) o unidos entre la superficie anterior y posterior (rodete cerrado). 
Los rodetes de tipo abierto son cada vez menos empleados debido a la poca 
resistencia que presentan y a la baja velocidad periférica que permiten, caso 
contrario al rodete cerrado que tiene buen rendimiento pero de difícil construcción. 
Figura 3.12 Tipos de rodetes centrífugos: a) Abierto, b) Semiabierto de simple 
aspiración, c) Semiabierto de doble aspiración, d) Cerrado de doble aspiración, e) 
Cerrado de simple aspiración 
 
Fuente: [10]  
 
El rodete del compresor centrífugo es uno de los diseños más complicados, razón 
por la cual Escobar aconseja que deban diseñarse bajo la teoría de semejanza de 
las máquinas centrífugas [6], ya que el paso del aire a través de las cavidades de 
éste es complejo. 
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En la actualidad es común el uso de rodetes semiabiertos, con álabes de salida 
radial (𝛽2 = 90°), con lo cual se reducen los esfuerzos centrífugos a prácticamente 
sólo esfuerzos de tracción, pero curvados a la entrada, que generen una entrada 
de flujo axial al compresor (𝛼1 = 90°). En la figura 3.13 se muestra un rodete de 
este tipo con su respectivo triángulo de velocidades desarrollado entre los puntos 
1 y 2. En ellos pueden desarrollarse velocidades periféricas del orden de 500 m/s. 
Figura 3.13 Compresor centrífugo radial con álabes del rodete curvados a la 
entrada y salida radial de la corriente, y su respectivo triángulo de velocidades. 
 
Fuente: [10] 
 
3.5.9  Geometría del álabe 
El ángulo de salida 𝛽2 es el parámetro fundamental que caracteriza el álabe de un 
rodete centrífugo, según él se clasifican los álabes en: álabes curvados hacia 
atrás: 𝛽2< 90°, álabes curvados hacia adelante: 𝛽2> 90° álabes de salida radial: 
𝛽2= 90° (ver figura 3.14). 
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Figura 3.14 Rodete de compresores con álabes: a) curvados hacia atrás, b) 
curvados hacia delante, c) de salida radial 
 
Fuente: [10]  
 
En la tabla 3.2 se enlistan algunas de las ventajas y desventajas para las tres 
geometrías de álabes del compresor centrífugo esquematizadas en la figura 3.14. 
Tabla 3.2 Ventajas y desventajas del rodete del compresor centrífugo dada la 
geometría del álabe a la salida. 
Tipo de rodetes Ventajas Desventajas 
Álabes curvados 
hacia atrás 
- Baja energía cinética a la 
salida. 
- Amplio margen de 
operación estable. 
- Baja transferencia de energía. 
- Esfuerzo de flexión complejo. 
- Difícil manufactura. 
Álabes curvados 
hacia adelante 
- Alta tranferencia de 
energía. 
- Alta energía cinética a la salida. 
- El margen de operación estable 
es menos que el de álabes 
radiales. 
- Esfuerzo de flexión complejo. 
- Difícil menufactura. 
Álabes de salida 
radial 
- Baja transferencia de 
energía y alta velocidad 
absoluta en la salida. 
- Ningún esfuerzo de flexión 
complejo. 
- Fácil manufactura. 
- El margen de operación estable 
es relativamente estrecho. 
Fuente: adaptada de [11] 
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La energía cinética a la salida del rodete es máxima con álabes curvados hacia 
adelante, mínima con álabes curvados hacia atrás e intermedia con álabes de 
salida radial. Lo mismo sucede con la componente 𝑐2𝑢, por lo que para un mismo 
tamaño es el compresor centrífugo radial quien consume mayor trabajo. 
 
3.5.10  Número de álabes de un compresor centrífugo 
Se debe tener presente que el número de álabes de un compresor centrífugo está 
relacionado con el rendimiento del mismo y con la altura teórica que se desee 
obtener, para el primer caso se busca aquel diseño que minimice al máximo las 
pérdidas generadas  en el proceso de compresión, y el segundo se soluciona 
determinando la geometría y tamaño idóneo del rodete para tal fin [3]. 
Para  determinar el número de álabes de un compresor centrífugo puede hacerse 
uso de la siguiente ecuación5: 
𝑍𝑐 = 6,5 ×
𝑟𝑑 + 1
𝑟𝑑 − 1
× sin (
𝛽1 + 𝛽2
2
)    𝐸𝑐. (3.51) 
De igual manera a partir de la figura 3.15 se puede seleccionar el número óptimo 
de álabes en función del ángulo medio y de la relación de diámetros. 
 
 
                                            
 
5CHERKASSKI, V. M. Bombas, ventiladores, compresores. Moscú: Mir 1984, p.48. Citado por 
ESCOBAR GARZÓN, Arnold.  Metodología de diseño para turborreactores de bajo flujo másico. 1 
ed., 2005. Editorial Bonaventuriana. Universidad de San Buenaventura, Bogotá, D.C., Colombia. p. 
72. 
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Figura 3.15 Número de álabes 𝑍𝑐 de un compresor radial en función del ángulo 
medio de los álabes. 
 
Fuente: [10]  
 
Como se aprecia en la figura anterior, existe la posibilidad de seleccionar para una 
misma relación de diámetros y un ángulo medio dado, dos valores difrentes para 
el número de álabes del rodete del compresor centrífugo, por lo cual, se hace 
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necesario identificar la relacion 𝑡 𝑙⁄  que caracteriza cada uno de éstos, y que según 
Stepanoff6 puede determinarse utilizando la siguiente expresión: 
𝑡
𝑙
=
1
2,38 𝜓
   𝐸𝑐. (3.52) 
A partir de la cual conociendo el coeficiente de presión queda determinada 
completamente la relacion entre  el paso del álabe y la longitud desarrollada de 
éste, aproximandose dicha relación a uno de los valores representados en el 
gráfico para la selección del número de álabes. 
 
3.5.11  Trazado de los álabes [3] y [6]  
Hasta el momento, de los triángulos de velocidad, se conocen los ángulos de flujo 
𝛼1 y 𝛼2 al igual que 𝛽1 y 𝛽2, siendo estos últimos los que caracterizan la geometría 
del álabe, a partir de los cuales por sencillez de cálculo y construcción se utiliza 
mucho en compresores baratos y de baja calidad álabes de un solo arco de 
circunferencia. En un fluido ideal sin viscosidad la forma misma del álabe seria 
indiferente. 
Para hacer el trazado de los álabes (ver figura 3.16), basta con determinar el 
centro C de una circunferencia que corte  a las circunferencias de diámetros 𝐷1 y 
𝐷2 bajo los ángulos 𝛽1 y 𝛽2 respectivamente. 
 
 
                                            
 
6STEPANOFF.Turbo blowers, New York, John Wiley 1955.p. 91.Citado por MATAIX, Claudio. 
Turbomáquinas Térmicas. Turbinas de vapor, turbinas de gas y turbocompresores. CiE inversiones 
editoriales DOSSAT 2000, 3 ed. p. 523. 
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A continuación se enlistan los pasos para generar el trazado de los álabes: 
 Realizar dos circunferencias concéntricas de diámetros 𝐷1 y 𝐷2 
respectivamente. 
 
 En un punto cualquiera de la circunferencia de diámetro 𝐷2 se traza el ángulo 
𝛽2 (punto B), ángulo bajo el cual se trazara una recta que contendrá el centro C 
de la circunferencia buscada. 
 
 Trazar una línea desde el punto B hasta el centro de las circunferencias (punto 
O), a partir del cual como se muestra en la figura 3.16 se construye un ángulo 
igual a (𝛽1 +  𝛽2), con este ángulo se hace una línea que parta del punto O y 
que corte a la circunferencia  de diámetro 𝐷1 en un punto llamado D. 
 
 Unir mediante una línea los puntos BD, prolongándola de ser necesario hasta 
el punto A (punto sobre la circunferencia de diámetro 𝐷1). 
 
 A partir del punto A, tomando como referencia la línea OA, se construye el 
ángulo 𝛽1, ángulo sobre el cual se traza la recta que tras su intersección con la 
línea que viene del punto B bajo el ángulo 𝛽2 definirá el centro C de la 
circunferencia. 
 
 De esta manera se traza el arco de circunferencia con radio BC = AC, 
quedando con ello definido un álabe del rodete del compresor. Para los 
restantes, basta con repetir el procedimiento descrito anteriormente, corriendo 
el punto B sobre la circunferencia de diámetro 𝐷2 una longitud de 
circunferencia igual al paso del álabe (𝑡 = 𝜋 𝐷2 𝑍𝑐⁄ ). 
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Figura 3.16 Trazado de los álabes para el rodete de un compresor centrífugo. 
 
 
3.5.12  Diseño del difusor 
Para completar la función del compresor es necesario convertir la energía cinética 
en energía de presión, lo que se logra por medio del difusor. Para un compresor 
centrífugo existen dos tipos: de álabes (corona directriz) y de caracol, aunque es 
posible usar ambos simultáneamente. 
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Aun cuando el compresor centrífugo radial puede diseñarse con corona directriz 
sin álabes el efecto que presenta su diseño con álabes es realmente notorio, pues 
se genera un incremento en cuanto al rendimiento que éste puede desarrollar. 
Según Mataix [3] para 𝛼2 < 20° conviene instalar álabes en la corona directriz. En 
la figura 3.17 se esquematiza una corona directriz con álabes y algunos de sus 
parámetros de diseño fundamentales. 
Figura 3.17 Dimensiones de la corona directriz con álabes, y velocidades 
desarrolladas en esta. 
 
Fuente: adaptada de [3] 
 
Para que la combustión sea eficaz se procura que la velocidad del aire a la 
entrada de la cámara de combustión sea lo más baja posible. Para ello, se diseña 
el difusor con canales divergentes, en los cuales se desacelera el flujo y se 
aumenta la presión, teniendo además pocas pérdidas y buen rendimiento. 
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Mataix [3] aconseja a partir de la práctica experimental el posible uso de los 
siguientes valores para definir algunos anchos y diámetros de la corona directriz. 
𝑏4 = 𝑏5 = (1 𝑎 2) 𝑏2   𝐸𝑐. (3.53) 
𝐷3 = 𝐷2 + 5 mm   𝐸𝑐. (3.54) 
𝐷4 = 1,1 𝐷2   𝐸𝑐. (3.55) 
𝐷5 = (1,45 𝑎 1,55) 𝐷2   𝐸𝑐. (3.56) 
Se debe dejar una separación entre el rodete del compresor y el difusor, a fin de 
que la corriente que llega al difusor sea uniforme y no produzca choque. Esta 
distancia, debe ser suficiente para estabilizar el flujo, pero no excesiva, debido a 
que en ella se producen pérdidas por rozamiento y aumentan el volumen de la 
máquina [12]. 
El ángulo de la velocidad absoluta a la entrada de la corona directriz 𝛼4, es igual al 
ángulo de la velocidad absoluta a la salida del rodete 𝛼2 más la deflexión del aire 
causada por esta última que suele estar comprendida entre 3° − 5°, y el ángulo de 
salida 𝛼5 suele estar comprendido entre 30° y 40°  [6]. El número de álabes de la 
corona directriz 𝑍𝑑 no debe ser ni igual ni múltiplo del número de álabes del rodete 
para evitar así posibles fenómenos de resonancia, y su forma puede ser también 
un semicírculo cuya construcción según Escobar [6] puede realizarse igual al de 
los álabes del rodete del compresor (ver sección 3.5.11). 
Gracias a ecuaciones empíricas ya existentes, y comparada mediante la 
confrontación de resultados teóricos y experimentales Escobar [5] ha realizado 
mediante la siguiente ecuación un aporte a las teorías aplicadas a motores 
pequeños para la determinación del número de álabes del difusor. 
𝑍𝑑 = 6,3 
𝐺 + 1
𝐺 − 1
sin 𝛼4    𝐸𝑐. (3.57) 
  
119 
   
Siendo 𝐺 la relación de diámetros en el difusor, y que se define como: 
𝐺 =
𝐷5
𝐷4
   𝐸𝑐. (3.58) 
En la figura 3.18 se muestra la geometría principal del difusor con álabes o corona 
directriz, en ésta puede apreciarse el número de álabes, los ángulos de entrada y 
salida de la corriente de flujo, los diámetros de cada sección y el ancho de los 
álabes. 
Figura 3.18 Geometría principal de la corona directriz. 
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Los difusores acoplados a rodetes con salida radial generalmente tienen entrada y 
salida radial, debido a la facilidad de diseño y construcción. 
 
3.5.13  Diseño de la carcasa [2] y [8] 
La carcasa es un conducto que rodea al rodete y al difusor cuya sección aumenta 
a medida que cubre el sistema de compresión, reduciendo con ello la velocidad 
del aire y aumentando su presión estática. El propósito de la carcasa es recolectar 
el flujo de aire proveniente del difusor y direccionarlo a la cámara de combustión. 
Esta se diseña bajo dos principios: el primero de ellos es el de momento angular 
del flujo constante, es decir, presión constante y sin los efectos de la fricción, y 
segundo que la velocidad y la presión generadas en la voluta son independientes 
del ángulo que define su forma y área. 
𝑐𝜃𝑢𝑟𝜃 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 = 𝐾   𝐸𝑐. (3.59) 
Para flujo incompresible, el flujo de masa para una sección dada se define como: 
?̇?𝜃 = 𝜌 𝐴𝜃𝑐𝜃𝑢   𝐸𝑐. (3.60) 
Considerando cero escapes de fluido y que la presión es constante alrededor de la 
periferia del rodete, puede definirse para cualquier sección de la carcasa la 
distribución uniforme de flujo de masa como: 
?̇?𝜃 = ?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒
𝜃
2𝜋
   𝐸𝑐. (3.61) 
De este modo, el área para cualquier sección 𝜃 se obtiene mediante la siguiente 
expresión: 
𝐴𝜃 =
?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒
𝜌 𝑐𝜃𝑢
𝜃
2𝜋
   𝐸𝑐. (3.62) 
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Reemplazando 3.59 en 3.62 se obtiene: 
𝐴𝜃 =
?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒
𝜌 
𝜃
2𝜋
𝑟𝜃
𝐾
   𝐸𝑐. (3.63) 
 
Por lo tanto, el área transversal de la carcasa se obtiene a parir del ángulo 𝜃 que 
caracteriza la ubicación de la sección y el radio a su centro de gravedad. En la 
figura 3.19 se muestran algunos tipos de carcasas. 
Figura 3.19 Carcasa para el compresor centrífugo, y patrones de flujo: a) 
Simétrico, b) Asimétrico. 
 
Fuente: adaptada de [3] 
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El flujo en una carcasa asimétrica desarrolla un único torbellino, mientras que en 
una simétrica se presentan dos torbellinos.  
De Orozco [13] se tiene que la voluta sigue la geometría de una espiral logarítmica 
(ver figura 3.20) que puede desarrollarse a parir de: 
𝑟𝜃 = 𝑟𝑜 × 10
(𝜃−𝜃𝑜)
𝑘⁄    𝐸𝑐. (3.64) 
y cuya constante 𝑘 se determina partiendo de esta misma ecuación para un punto 
del cual se conoce su ubicación. 
𝑘 =
𝜃𝑀á𝑥 − 𝜃𝑜
log (
𝑅𝑀á𝑥
𝑟𝑜⁄ )
   𝐸𝑐. (3.65) 
Figura 3.20 Carcasa con sus parámetros principales generada a partir de una 
espiral logarítmica para la etapa de compresión 
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De la figura anterior se induce que: 
𝑟𝑜 =
𝐷5
2⁄ + 𝑏6 = 𝑅𝑀í𝑛    𝑝𝑎𝑟𝑎    𝜃𝑜 = 0   𝐸𝑐. (3.66) 
𝑟01 =
𝑅𝑀á𝑥 + 𝑅𝑀í𝑛
2
   𝑝𝑎𝑟𝑎    𝜃𝑀á𝑥 = 2𝜋   𝐸𝑐. (3.67) 
Según Masana7 el radio máximo se determina teniendo en cuenta el ángulo de 
descarga 𝛽2 como sigue: 
𝑅𝑀á𝑥 = (
𝐷5
2⁄ + 𝑏6) + (0,5 𝑎 0,62)𝐷5    𝑠𝑖 𝛽2 > 90° 𝑝𝑎𝑟𝑎    𝜃𝑀á𝑥 = 2𝜋   𝐸𝑐. (3.68) 
𝑅𝑀á𝑥 = (
𝐷5
2⁄ + 𝑏6) + (0,21 𝑎 0,3)𝐷5    𝑠𝑖 𝛽2 = 90° 𝑝𝑎𝑟𝑎    𝜃𝑀á𝑥 = 2𝜋   𝐸𝑐. (3.69) 
𝑅𝑀á𝑥 = (
𝐷5
2⁄ + 𝑏6) + (0,4 𝑎 0,5)𝐷5    𝑠𝑖 𝛽2 < 90° 𝑝𝑎𝑟𝑎    𝜃𝑀á𝑥 = 2𝜋   𝐸𝑐. (3.70) 
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4.  ETAPA DE EXPANSIÓN 
 
OBJETIVOS ESPECÍFICOS 
 Conocer los elementos que hacen parte de la etapa de expansión. 
 Identificar la turbina de flujo radial, sus características y clasificación. 
 Establecer a partir de los triángulos de velocidad la ecuación de Euler para la 
turbina de flujo radial (turbomáquina motora). 
 Definir el grado de reacción para la turbina de flujo radial.  
 Conocer la relación de expansión adiabática para una etapa de turbina ideal y 
real. 
 Definir los parámetros de entrada para el dimensionamiento de una turbina de 
flujo radial. 
 Identificar la metodología a implementar para el diseño de la turbina de flujo 
radial. 
 Establecer los parámetros geométricos y térmicos para el dimensionamiento de 
la etapa de expansión. 
 Definir las ecuaciones que rigen el estudio de mezcla de gases. 
 
4.1  DESCRIPCIÓN GENERAL DE LA TURBINA 
Se describen a continuación los elementos que hacen parte de la etapa de 
expansión del turbocompresor, y las consideraciones mecánicas y térmicas a 
tener en cuenta dentro de su diseño. El estudio que se presenta y la metodología 
de diseño establecida hacen parte de una recopilación bibliográfica de varios 
autores que han incursionado en el tema y que gracias a sus aportes y avances 
permiten realizar un buen análisis en este campo. 
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Para el estudio inicial se hacen algunas hipótesis y estimaciones de rendimiento, 
al igual que la fijación libre de algunos ángulos. Durante el proyecto se irán 
confirmando o de ser necesario modificando las asunciones realizadas. 
En la figura 4.1 se representan los elementos que hacen parte de la etapa de 
expansión y que serán de estudio en el presente capítulo. 
Figura 4.1 Caracterización de los puntos y elementos que conforman la etapa de 
expansión.  
 
 
Donde los puntos que se representan hacen referencia a: 1 Entrada al distribuidor, 
2 Salida del distribuidor, 3 Espacio libre, 4 Entrada al rotor y 5 Salida del rotor. 
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4.2 TURBINA RADIAL 
La turbina de flujo radial es similar al compresor centrífugo, pero con el flujo en 
dirección hacia el centro, rotación contraria y con palas toberas reemplazando a 
las palas difusoras. En el caso del turbocompresor ésta se encarga de aprovechar 
la energía cinética y calorífica de los gases de escape del motor, para accionar el 
compresor que se halla acoplado al mismo árbol, dando con ello movimiento al 
conjunto. La energía de los gases es utilizada en un 80% - 85%8 para generar 
torque en el árbol y el restante 15% - 20% va a parar a la atmósfera. Una gran 
ventaja de la turbina de flujo radial es que mantiene una eficiencia relativamente 
alta aun cuando sea reducida a tamaños muy pequeños [2], además es más 
robusta y barata de construir que una turbina axial. La figura 4.2 muestra los 
componentes de este tipo de turbina.  
Figura 4.2 Componentes de la turbina de flujo radial. 
 
Fuente: adaptada [3] 
 
En los turbocompresores, la turbina es requerida para adaptarse a un amplio 
rango de masa de flujo en aplicaciones automovilísticas donde el motor trabaja 
con un amplio rango de velocidades y carga. 
                                            
 
8 SAAD, L. George. Propuesto: Diseño y construcción de una microturbina. Bogotá D.C.: 
Universidad de San Buenaventura, 2004. Citado por ESCOBAR GARZÓN, Arnold.  Metodología de 
diseño para turborreactores de bajo flujo másico. 1 ed., 2005. Editorial Bonaventuriana. 
Universidad de San Buenaventura, Bogotá, D.C., Colombia. p. 121. 
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4.2.1  Clasificación de las turbinas de flujo radial 
Existen dos tipos de turbinas de flujo radial: la de cantiléver y la mixta, cuyas 
diferencias principales son; el comportamiento del fluido tras el paso por el rotor y 
las características geométricas de los álabes. Ambas turbinas se muestran en las 
figuras 4.3 y 4.4 respectivamente.  
Figura 4.3 Turbina cantiléver de flujo radial. 
 
Fuente: [3] 
 
 
Siendo el diseño de turbina mixta de flujo radial el más utilizado. 
 
 
Figura 4.4 Turbina mixta de flujo radial. 
 
Fuente: [3]  
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4.2.2 Base teórica de la turbina de flujo radial 
La transferencia de energía llevada a cabo en una turbina de flujo radial es similar 
al proceso desarrollado en el compresor centrífugo, salvo que en ésta se absorbe 
energía del fluido. Es por ello que la ecuación de Euler describe tanto para la 
turbina como para cualquier turbomáquina, la transferencia de energía llevada a 
cabo en ellas, bajo un análisis unidimensional en régimen permanente, y que para 
este caso puede derivarse de los triángulos de velocidad de la figura 4.5. 
Figura 4.5 Triángulos de velocidad a lo largo de la línea de corriente generada en 
el rotor de una turbina de flujo radial. 
 
 
En donde puede corroborarse que 𝑐 = ?⃗? + ?⃗⃗?  para cualquier punto entre 4 y 5. 
Los gases entran al rotor con una velocidad absoluta 𝑐4 y un ángulo 𝛼4. Para la 
salida la velocidad absoluta es 𝑐5, bajo un ángulo 𝛼5. Se tiene en la entrada y 
salida las velocidades de los álabes 𝑢4 y 𝑢5, siendo de igual manera sus 
velocidades relativas 𝑤4 y 𝑤5 bajo ángulos 𝛽4 y 𝛽5 respectivamente. 
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A partir de los triángulos de velocidad de la figura 4.5 se tiene la ecuación básica 
para la transferencia de energía en el rotor: 
?̇?𝑢 = ?̇?𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠 × 𝑔 × 𝐻𝑎𝑑 = ?̇?𝐺𝑎𝑒𝑠𝑠(ℎ𝑜4 − ℎ𝑜5) = ?̇?𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠(𝑐4𝑢𝑢4 − 𝑐5𝑢𝑢5)   𝐸𝑐. (4.1) 
A partir de relaciones trigonométricas que se deducen de los triángulos de 
velocidad, la ecuación (4.1) escrita en función de las velocidades absolutas y 
relativas queda: 
?̇?𝑢 =
?̇?𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
2
[(𝑢4
2 − 𝑢5
2) + (𝑐4
2 − 𝑐5
2) + (𝑤5
2 − 𝑤4
2)]   𝐸𝑐. (4.2) 
En donde la transferencia de energía se da solo en el rotor (estados 4 y 5), el cuál 
debe ser diseñado para conseguir la mínima cantidad de energía cinética a la 
salida. 
En la figura 4.6 se representa el diagrama entalpía/entropía para el proceso de 
flujo a través de la turbina de un escalón. 
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Figura 4.6 Diagrama entalpía/entropía para la turbina de un escalón. 
 
 
De donde el estado 01 se refiere a las condiciones de estancamiento a la entrada 
de la carcasa de admisión, y para la salida del rotor la presión de estancamiento 
𝑃05 será mayor que 𝑃5 siempre que la velocidad de salida 𝑐5 siga siendo 
significante. 
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4.2.3  Grado de reacción 
Para una turbina el grado de reacción puede definirse como la razón entre la 
energía cedida por el fluido debido al cambio de la presión estática en el rotor y la 
energía total transferida en éste. Por otra parte, el grado de reacción también 
puede definirse como la razón entre el cambio de entalpía en el rotor y el cambio 
de entalpía total en el salto completo, esto es: 
𝐺𝑅 =
ℎ4 − ℎ5
ℎ01 − ℎ05
   𝐸𝑐. (4.3) 
y a partir de las velocidades absolutas y relativas en la entrada y salida del rotor 
de la turbina se puede definir como [4]: 
𝐺𝑅 =
(𝑢4
2 − 𝑢5
2) + (𝑤5
2 − 𝑤4
2)
(𝑢42 − 𝑢52) + (𝑐42 − 𝑐52) + (𝑤52 − 𝑤42)
   𝐸𝑐. (4.4) 
Éste cuantifica cuanta expansión ocurre en el rotor con relación al total. Por lo 
tanto, una turbina que tenga un grado de reacción de 0,5 significa que la 
expansión será distribuida equitativamente entre el distribuidor de entrada 
(toberas) y el rotor. Con base en algunos experimentos se ha constatado que es 
difícil diseñar una turbina de flujo radial cuyo grado de reacción se aleje de 0,5 [2]. 
 
4.2.4  Trabajo de expansión 
El trabajo entregado por las máquinas motoras tras absorber energía del fluido, en 
un proceso de expansión se obtiene de la ecuación de Euler para la transferencia 
de energía (ver ecuación 4.1). 
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Realizando la asunción frecuentemente aceptada de que la salida de los gases del 
rotor de la turbina es axial, esto es 𝑐5𝑢 = 0, con lo cual se minimiza la energía 
cinética de estos. La ecuación 4.1 se transforma en 
?̇?𝑢 = ?̇?𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠(𝑐4𝑢𝑢4)   𝐸𝑐. (4.5) 
 
4.2.5  Relación de expansión para un escalonamiento adiabático en una 
turbina de flujo radial 
El proceso en el cual el fluido transforma la energía obtenida en la compresión y 
combustión en energía cinética aplicada al árbol y de impulso en el chorro de 
gases de escape, se lleva a cabo en el rotor de la turbina. Proceso inverso al que 
se realiza en el rodete del compresor. Siendo por ello similares las ecuaciones 
empleadas para la etapa de compresión y de expansión (debido a que el 
compresor entrega energía al fluido mientras la turbina absorbe energía del fluido) 
[4]. 
La relación de expansión isoentrópica o ideal para una turbina de flujo radial 
conformada por un distribuidor de entrada y un rotor (ver figura 1), se define como: 
𝑟𝑃𝑇 =
𝑃1
𝑃5
= (
𝑇1
𝑇5𝑠
)
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝑘𝑎𝑠𝑒𝑠−1
   𝐸𝑐. (4.6) 
Según Ortega [2] las turbinas de flujo radial diseñadas en la actualidad pueden 
alcanzar un amplio rango de expansión (acercándose a 4:1). 
 
 Relación de expansión máxima alcanzada en una turbina de flujo radial 
de un solo escalonamiento. Asumiendo un proceso de expansión adiabático e 
isoentrópico, se tiene que el trabajo correspondiente es [5]: 
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𝑤𝑠 = ∆𝑌𝑠 =
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠 − 1
𝑅𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇1 (1 − 𝑟𝑃𝑇
1−𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠 )    𝐸𝑐. (4.7) 
?̇?𝑠 = ?̇?𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠 𝑤𝑠 =
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠 − 1
?̇?𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑅𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇1 (1 − 𝑟𝑃𝑇
1−𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠 )    𝐸𝑐. (4.8)  
Igualando las ecuaciones (4.5) y (4.8) para una eficiencia del 100% en la etapa de 
expansión, esto es ?̇?𝑢 ?̇?𝑠 = 1⁄ , y despejando para 𝑟𝑃𝑇, se tiene una relación de 
expansión máxima por etapa de: 
𝑟𝑃𝑇𝑀á𝑥
= [1 − (
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠 − 1
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
×
𝑐4𝑢𝑢4 
𝑅𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇1
)]
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
1−𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
   𝐸𝑐. (4.9) 
Partiendo de la consideración de que la entrada del flujo de masa es 
completamente radial, es decir, 𝛽4 = 0°, lo que produce 𝑢4 = 𝑐4𝑢, se transforma la 
ecuación anterior en: 
𝑟𝑃𝑇𝑀á𝑥
= [1 − (
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠 − 1
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
×
𝑢4 
2
𝑅𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇1
)]
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
1−𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
   𝐸𝑐. (4.10) 
En donde se aprecia que para una turbina de flujo radial dada, que gira a una 
velocidad constante, entre más alta sea la temperatura de entrada 𝑇1 mayor será 
la expansión que podrá desarrollar. 
 
 Expansión isoentrópica en el rotor de una turbina de flujo radial. Para 
un proceso de expansión isoentrópico la relación de presiones se da como: 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟𝑠 =
𝑃4
𝑃5
= (
𝑇4
𝑇5𝑠
)
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠−1
   𝐸𝑐. (4.11) 
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A partir de la ecuación 2.13 (capítulo 2) para un fluido en régimen estacionario en 
el rotor de la turbina entre los puntos 4-5, para un proceso de expansión 
adiabático y despreciando la diferencia de alturas 𝑧4 − 𝑧5, se tiene: 
𝑤𝑢 = (ℎ4 − ℎ5𝑠) +
(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2
   𝐸𝑐. (4.12) 
Reemplazando, a partir de la ecuación de Euler para una turbomáquina motora el 
trabajo periférico, y considerando para los gases de combustión que su variación 
de entalpía (ℎ4 − ℎ5𝑠) es aproximadamente igual a 𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠(𝑇4 − 𝑇5𝑠), se obtiene: 
(𝑐4𝑢𝑢4 − 𝑐5𝑢𝑢5) = 𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠(𝑇4 − 𝑇5𝑠) +
(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2
   𝐸𝑐. (4.13) 
De la ecuación 4.13 se tiene la relación de expansión isoentrópica en el rotor de la 
turbina como sigue: 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟𝑠 = (
𝑇4
𝑇5𝑆
)
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠−1
= [1 +
(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇4
−
(𝑐4𝑢𝑢4 − 𝑐5𝑢𝑢5)
𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇4
]
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
1−𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
   𝐸𝑐. (4.14) 
y considerando entrada del flujo radial (𝑢4 = 𝑐4𝑢), y salida axial (𝑐5𝑢 = 0) la 
ecuación anterior queda finalmente: 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟𝑠 =
𝑃4
𝑃5
= [1 +
(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇4
−
(𝑢4
2)
𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇4
]
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
1−𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
   𝐸𝑐. (4.15) 
En la cual se relacionan los parámetros termodinámicos con las dimensiones del 
rotor, el número de revoluciones de éste y la forma de los álabes. 
 
 Expansión adiabática real en el rotor de la turbina de flujo radial. En el 
rotor de la turbina se realiza la asunción de que no hay transferencia de calor entre 
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el fluido y sus alrededores, esto es, expansión adiabática. Para la expansión de 
los gases se sigue aproximadamente una ley politrópica, en donde la presión y el 
volumen para la expansión de los gases se relacionan mediante: 
𝑃 × 𝜗𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠 = 𝑐𝑡𝑒  𝐸𝑐. (4.16) 
A partir de la cual la relación de expansión queda: 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟 =
𝑃4
𝑃5
= (
𝑇4
𝑇5
)
𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠−1
   𝐸𝑐. (4.17) 
Para la expansión adiabática la constante politrópica (𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠) de los gases de 
combustión es aproximadamente 1,33 [2], teniendo presente que esta depende de 
la temperatura, del régimen de trabajo del motor y otros factores. 
La eficiencia interna del rotor de la turbina se define como: 
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟 =
ℎ4 − ℎ5
ℎ4 − ℎ5𝑠
≈
𝑇4 − 𝑇5
𝑇4 − 𝑇5𝑠
   𝐸𝑐. (4.18) 
De donde: 
𝑇4 − 𝑇5 = 𝜂𝑖𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟(𝑇4 − 𝑇5𝑠) =
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟(𝑐4𝑢𝑢4 − 𝑐5𝑢𝑢5)
𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
−
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
   𝐸𝑐. (4.19) 
𝑇5
𝑇4
= 1 +
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇4
−
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟(𝑐4𝑢𝑢4 − 𝑐5𝑢𝑢5)
𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇4
    𝐸𝑐. (4.20) 
Por lo que la relación de expansión queda: 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟 =
𝑃4
𝑃5
= [1 +
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇4
−
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟(𝑐4𝑢𝑢4 − 𝑐5𝑢𝑢5)
𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇4
]
𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
1−𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
   𝐸𝑐. (4.21) 
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y tras la consideración de que la entrada del flujo  a la turbina es radial (𝑢4 = 𝑐4𝑢) 
y su salida axial (𝑐5𝑢 = 0), la ecuación 4.21 queda finalmente: 
𝑟𝑃𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟 =
𝑃4
𝑃5
= [1 +
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟(𝑐4
2 − 𝑐5
2)
2𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇4
−
𝜂𝑖𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟(𝑢4
2)
𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇4
]
𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
1−𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
   𝐸𝑐. (4.22) 
 
4.3  DISTRIBUIDOR DE ENTRADA 
Encargado de direccionar el flujo de los gases de escape de la cámara de 
combustión hacia los álabes de la turbina, en éste se presenta un aumento de 
velocidad a expensas de una caída de presión. 
 
4.3.1  Expansión isoentrópica en el distribuidor de entrada 
La relación de expansión isoentrópica llevada a cabo en el distribuidor de entrada 
se define como: 
𝑟𝑃𝑑𝑖𝑠𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑖𝑑𝑜𝑟𝑠 =
𝑃1
𝑃2
= (
𝑇1
𝑇2𝑠
)
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠−1
   𝐸𝑐. (4.23) 
Aplicando la primera ley de la termodinámica entre los puntos 1-2 del distribuidor 
de entrada, teniendo presente que no se genera ni se consume trabajo, al igual 
que tampoco se presenta transferencia de calor y considerando despreciable el 
cambio de energía potencial, se tiene: 
(ℎ1 − ℎ2𝑠) =
(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2
= 𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠(𝑇1 − 𝑇2𝑠)   𝐸𝑐. (4.24) 
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𝑇2𝑠
𝑇1
= 1 −
(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇1
   𝐸𝑐. (4.25) 
Por lo que: 
𝑟𝑃𝑑𝑖𝑠𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑖𝑑𝑜𝑟𝑠 =
𝑃1
𝑃𝟐
= [1 −
(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇1
]
𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
1−𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
   𝐸𝑐. (4.26) 
 
4.3.2  Expansión real politrópica en el distribuidor de entrada 
La relación de expansión real politrópica desarrollada en el distribuidor de entrada 
a la turbina es:  
𝑟𝑃𝑑𝑖𝑠𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑖𝑑𝑜𝑟 : =
𝑃1
𝑃2
= (
𝑇1
𝑇2
)
𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠−1
   𝐸𝑐. (4.27) 
La eficiencia del distribuidor se expresa como: 
𝜂𝑑𝑖𝑠𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑖𝑑𝑜𝑟 =
ℎ1 − ℎ2
ℎ1 − ℎ2𝑠
≈
𝑇1 − 𝑇2
𝑇1 − 𝑇2𝑠
   𝐸𝑐. (4.28) 
De donde: 
𝑇1 − 𝑇2 = 𝜂𝑑𝑖𝑠𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑖𝑑𝑜𝑟(𝑇1 − 𝑇2𝑠) =
𝜂𝑑𝑖𝑠𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑖𝑑𝑜𝑟(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
   𝐸𝑐. (4.29) 
𝑇2
𝑇1
= 1 −
𝜂𝑑𝑖𝑠𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑖𝑑𝑜𝑟(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇1
   𝐸𝑐. (4.30) 
Por lo que la relación de expansión queda: 
𝑟𝑃𝑑𝑖𝑠𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑖𝑑𝑜𝑟 =
𝑃1
𝑃2
= [1 −
𝜂𝑑𝑖𝑠𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑖𝑑𝑜𝑟(𝑐2
2 − 𝑐1
2)
2𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠𝑇1
]
𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
1−𝑛𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
   𝐸𝑐. (4.31) 
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Las eficiencias para el rotor y distribuidor pueden tomarse en primera instancia 
iguales a la eficiencia de todo el escalonamiento. 
Para un escalonamiento en la etapa de turbina la eficiencia está dada como: 
𝜂𝑒𝑠𝑐𝑎𝑙𝑜𝑛𝑎𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 =
ℎ01 − ℎ05
ℎ01 − ℎ05𝑠𝑠
≈
ℎ1 − ℎ5
ℎ1 − ℎ5𝑠
≈
𝑇1 − 𝑇5
𝑇1 − 𝑇5𝑠
   𝐸𝑐. (4.32) 
Según Mataix [6], la eficiencia interna de la turbina puede relacionarse con la 
eficiencia interna del compresor  mediante la siguiente expresión: 
𝜂𝑖𝑇 = 𝜂𝑖𝐶 + 0,02   𝐸𝑐. (4.33) 
En donde se advierte que como en toda turbomáquina motora estas presentan 
mayor eficiencia que su correspondiente turbomáquina generadora. Por otra parte, 
se aclara que para una etapa de compresión y expansión de un solo 
escalonamiento las eficiencias internas corresponden a las eficiencias del 
escalonamiento o eficiencias isoentrópicas del mismo. 
 
4.4 PARÁMETROS DE ENTRADA PARA EL DIMENSIONAMIENTO DE UNA 
TURBINA DE FLUJO RADIAL 
Tomando como referencia los parámetros de entrada necesarios para el 
dimensionamiento del compresor (ver sección 3.4), se enlistan a continuación los 
datos iníciales requeridos para abordar  el estudio de diseño de una turbina de 
flujo radial: 
4.4.1  Velocidad de rotación de la turbina 
En este caso al estar unida coaxialmente al árbol del compresor su velocidad de 
giro corresponde a la del conjunto. 
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4.4.2  Flujo másico (?̇?) o volumétrico (∀̇) 
De igual forma para la turbina al ser el flujo volumétrico de los gases variable, se 
debe considera su valor  en la admisión. 
El flujo de masa de los gases que llegan a la etapa de expansión, es el 
equivalente a la masa de aire proveniente del compresor más el combustible que 
se inyecta a los cilindros del motor, esto es: 
?̇?𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠 = ?̇?𝐴𝑖𝑟𝑒 + ?̇?𝐶𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒   𝐸𝑐. (4.34) 
Donde el flujo de masa de combustible se determina como [2]: 
?̇?𝐶𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 = ?̇?𝑀á𝑥.𝑀𝑜𝑡𝑜𝑟 × 𝐶. 𝐸   𝐸𝑐. (4.35) 
Definiéndose el consumo específico de combustible 𝐶. 𝐸 en función del poder 
calorífico inferior del combustible y la eficiencia térmica de la máquina de 
combustión, esto es: 
 𝐶. 𝐸 =
1
𝜂𝑝 𝑃𝐶𝐼
   𝐸𝑐. (4.36) 
 De la referencia [15] se tiene que para máquinas que operan bajo el ciclo Otto 𝜂𝑝 
oscila entre [0,25-0,30] mientras que para las que operan bajo el ciclo Diesel 𝜂𝑝 
oscila entre [0,35-0,4] 
 
4.4.3  Estado termodinámico en la  admisión 
 Se define por la presión 𝑃1 y la temperatura 𝑇1 de los gases de combustión a la 
entrada del distribuidor de la turbina, que generalmente sin cometer un gran error 
se toman igual a la presión y la temperatura de los gases a la salida de la cámara 
de combustión del motor. 
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4.4.4  Propiedades del gas a la salida 
Se debe conocer la presión final en el proceso de expansión, que en este caso 
corresponde a la presión atmosférica dado que luego de que los gases pasen por 
el rotor de la turbina van a dar a la atmósfera, luego con una relación de expansión 
total en la turbina se tiene la temperatura a la salida y demás parámetros 
termodinámicos necesarios. 
 
4.4.5  Características del gas 
 Para los gases de desecho a expandir en la turbina se deben conocer sus 
características termodinámicas en particular como son: 𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠 , 𝑅𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠, 𝑘𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠 entre 
otras. 
 
4.5  DISEÑO DE UNA TURBINA  DE FLUJO RADIAL 
Se enlistan a continuación los parámetros de entrada necesarios para dimensionar 
la turbina de flujo radial. 
4.5.1  Velocidad de rotación (n) 
Debido a que la turbina se encuentra unida coaxialmente mediante el mismo árbol 
al compresor, el número de revoluciones con que gira este último será el 
correspondiente al de la turbina. El régimen de giro de la turbina  y por ende del 
sistema de sobrealimentación es función de la velocidad de escape de los gases 
de combustión del motor, por lo cual, para obtener una velocidad de rotación 
determinada se hace necesario como se especificó en la sección 1.2.4 regular la 
cantidad de flujo de masa de los gases o el ángulo con que estos incide en los 
álabes de la turbina.  
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4.5.2  Determinación de las dimensiones principales 
En la figura 4.7 pueden apreciarse algunos de los parámetros geométricos que 
determinan las características principales en el dimensionamiento de la turbina de 
flujo radial.  
Figura 4.7 Dimensiones principales de una turbina de flujo radial. 
 
Fuente: adaptada de [6] 
 
El coeficiente de presión 𝜓, definido como la relación entre la caída isoentrópica 
de la etapa y la energía cinética desarrollada a partir de la velocidad periférica, es 
decir: 
𝜓 =
2 ∆𝑌𝑠
𝑢42
   𝐸𝑐. (4.37) 
y que debe oscilar entre los límites 2,3 < 𝜓 < 2,4 acorde con la referencia [5]. 
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La velocidad periférica a la salida del rotor a partir del coeficiente de presión se da 
como: 
𝑢4 = √
2 ∆𝑌𝑠
𝜓
   𝐸𝑐. (4.38) 
Y el diámetro exterior del rotor se obtiene de: 
𝑑4 =
60 𝑢4
𝜋 𝑛
   𝐸𝑐. (4.39) 
con 𝑛 en rpm. 
Por razones de espacio y adaptación del turbocompresor algunos autores 
recomiendan hacer iguales el diámetro externo del rodete del compresor y el 
diámetro externo el rotor de la turbina. 
Luego el diámetro interior es: 
𝑑5 =
1
𝑟𝑑
 𝑑4   𝐸𝑐. (4.40) 
Donde la relación de diámetros se determina como: 
𝑟𝑑 =
𝑑4
𝑑5
   𝐸𝑐. (4.41) 
y que acorde con la referencia [5] debe ser mayor a 1,25.  
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Por su parte Rohlik9 halló experimentalmente que para evitar la probabilidad de 
obstrucción de los gases de combustión a la salida del rotor se debía cumplir que: 
𝑑𝑐
𝑑5
≤ 0,4   𝐸𝑐. (4.42) 
Siendo común el uso de una relación de 0,4 ya que para este valor se demostró 
de igual manera experimentalmente una eficiencia máxima.  
Para el ancho del cubo del rotor Janícek [5]  establece que: 
𝐿𝑐 = (0,25 𝑎 0,40) 𝑑4   𝐸𝑐. (4.43) 
Para las turbinas radiales de combustión y turbosoplantes Kousal10 recomienda: 
𝑏4
𝑑4
= (0,07 𝑎 0,10)   𝐸𝑐. (4.44) 
El número específico o velocidad específica de la turbina radial puede 
determinarse a partir de la siguiente expresión [7]: 
𝑁𝑠 = 𝑛(∀̇4)
1
2⁄ (∆𝑌𝑠)
−3
4⁄    𝐸𝑐. (4.45) 
donde: 𝑁𝑠 [rad], 𝑛 [rad/s], ∀̇ [
m3
s⁄ ]  y  ∆𝑌𝑠 [
J
kg⁄ ] 
                                            
 
9 Rohlik, H. E. (1968). Analytical determination of radial-inflow turbine design geometry for 
maximum efficiency. NASA TN D-4384. Citado por S.L. Dixon, C.A. Hall. Fluid Mechanics and 
Thermodynamics of Turbomachinery (Seventh Edition), 2014. Ch. 8. Radial-Flow Gas Turbines. p. 
344. En: Science Direct [base de datos en línea]. Recursos electrónicos, Biblioteca Jorge Roa 
Martínez, Universidad Tecnológica de Pereira. 
 
10 KOUSAL M. Turbinas de combustión estacionarias. SNTL, Praga 1965. Citada por JANÍCEK, 
Premysl. Un nuevo método para el diseño de la turbina centrípeta radial. En: industria pesada 
Checoslovaca. No 2 (1971). p. 18 - 25 
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Se debe diferenciar la 𝐸𝑐. (4.45) de la expresión original [13] para la velocidad 
específica adimensional. 
𝑁𝑠 =
𝑛 ∀̇4
1
2⁄
∆ℎ0
3
4⁄
   𝐸𝑐. (4.46) 
donde: 𝑁𝑠 [rev], 𝑛 [rps], ∀̇ [
m3
s⁄ ]  y  ∆ℎ0  [
J
kg⁄  ó 
m2
s2⁄ ] 
La diferencia entre las ecuaciones (4.45) y (4.46) es 2𝜋, acorde con [7] y [13]. 
 
En la figura 4.8 se aprecia el desempeño de una turbina radial en función de la 
velocidad específica y el ángulo de entrada de flujo. 
Figura 4.8 Desempeño de una turbina de flujo radial para 𝛽4 = 0°.  
 
Fuente: adaptada de [7] 
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4.5.3  Rotor 
Es la parte encargada de extraer la energía de la corriente de los gases para 
convertirla en energía mecánica tras la rotación del árbol, accionando de esta 
manera el compresor que se encuentra acoplado al mismo. “la turbina se halla a 
elevadas temperaturas y lo que es peor a elevadas cargas centrífugas lo cual 
hacen que sea éste el elemento más importante en cuanto a la elección de 
materiales, sin excepción se utilizan aleaciones con elevado contenido de níquel y 
cromo” [1]. Además  el rotor de la turbina radial tiene la particularidad de ser 
demasiado pesado y robusto, permitiendo soportar grandes velocidades de 
rotación a elevadas temperaturas. 
 
4.5.4  Consideraciones de diseño del rotor 
A continuación se presentan algunas consideraciones a tener en cuenta para el 
diseño del rotor: 
 Para el diseño de una turbina de flujo radial de alta eficiencia se asume que 
la salida del flujo es axial, con lo cual, la componente periférica de la velocidad 
absoluta del fluido a la salida es cero (𝑐5𝑢 = 0), esto es 𝛼5 = 0°. Por lo que la 
ecuación 4.1 se reduce a: 
?̇?𝑢 = ?̇?𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠(𝑐4𝑢𝑢4)   𝐸𝑐. (4.47) 
 El ángulo correspondiente para una entrada suave en una turbina de flujo 
radial tiene gran incidencia en el rotor, con base en éste concepto la siguiente 
ecuación muestra la razón entre la componente periférica de la velocidad absoluta 
del fluido a la entrada de la turbina y la velocidad periférica absoluta del álabe en 
la punta [3]. 
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𝑐4𝑢
𝑢4
= [1 −
𝜋
2 𝑍𝑇
𝑑4
𝑑4 − 𝑑5
]    𝐸𝑐. (4.48) 
Según Boyce [3] ésta razón es usualmente cercana a 0,8. La relación de 
diámetros 𝑑4/𝑑5 para rotores de flujo radial es aproximadamente de 2,2, con lo 
cual se evita además excesiva curvatura en el cubo. 
 Debido a que no se cuenta con un método riguroso para predecir el número 
óptimo de álabes del rotor, Jamieson11  expuso que el mínimo número de álabes 
debe ser elegido de tal forma que en ningún punto la velocidad radial se vuelva 
negativa. A partir de lo cual para unas condiciones de diseño dadas, el número 
mínimo de álabes en el rotor se determina de la siguiente manera: 
𝑍𝑇𝑚í𝑛 =
2𝜋
∆𝜃
= 2𝜋 tan𝛼4    𝐸𝑐. (4.49) 
Esta cantidad mínima de álabes en el rotor de la turbina permiten reducir el 
remolino relativo del flujo dentro de los pasajes del rotor. De ella se evidencia 
además que para ángulos de flujo grandes se requiere un gran número de álabes, 
lo cual se vuelve impracticable para turbinas pequeñas debido a que se genera un 
pasaje muy estrecho entre los álabes a la salida del rotor, lo que ocasiona bloqueo 
de flujo. 
 
                                            
 
11 Jamieson, A. W. H: The Radial Turbine. Gas Turbine principles and practice.Sir Harold Roxbee 
Cox, ed., D. van nostrand Co., Inc., 1955, Ch. 9.Citado por ORTEGA A, Mario. Turbocompresores 
de geometría variable, estudio y diseño. Alfaomega Ra-Ma grupo editor, 2004. p. 57. 
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Con base en lo anterior, Glassman12 sugiere usar una ecuación empírica que 
relaciona el número de álabes del rotor 𝑍𝑇 con el ángulo de entrada de la 
velocidad absoluta 𝛼4, definida como sigue: 
𝑍𝑇 =
𝜋
30
(110° − 𝛼4) tan𝛼4    𝐸𝑐. (4.50) 
Con ayuda de la ecuación 4.48, el diagrama de velocidades a la entrada  de la 
turbina de flujo radial queda definido por completo. 
 
4.5.5  Voluta o carcasa de admisión [2] 
Los gases provenientes de la cámara de combustión del motor llegan al 
distribuidor de entrada y posteriormente al rotor de la turbina gracias a la voluta o 
carcasa de admisión, la cual debe estar dividida entre dos o tres sectores 
separados a modo de canales, por cada uno de los cuales pasarán grandes flujos 
pulsantes, evitando golpes de presión. 
La función de la voluta o carcasa de admisión es enviar el flujo de gas uniforme 
hacia las toberas que en conjunto forman el distribuidor de entrada, una carcasa 
en espiral puede ser beneficiosa, la cual pude ser diseñada utilizando la teoría del 
flujo incompresible con momento angular constante. Se aconseja además que el 
                                            
 
12 Glassman, A. J. (1976). Computer program for design and analysis of radial inflow turbines. 
NASA TN 8164. Citado por S.L. Dixon, C.A. Hall. Fluid Mechanics and Thermodynamics of 
Turbomachinery (Seventh Edition), 2014. Ch. 8. Radial-Flow Gas Turbines. p. 343. En: Science 
Direct [base de datos en línea]. Recursos electrónicos, Biblioteca Jorge Roa Martínez, Universidad 
Tecnológica de Pereira. 
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ángulo de flujo no difiera mucho del ángulo de entrada a los álabes, aun cuando la 
velocidad sea baja, para minimizar pérdidas. 
Independientemente de si la carcasa de la turbina posee uno o más canales de 
admisión para la entrada de los gases provenientes de la cámara de combustión, 
se debe realizar una reducción en el área de flujo entre la brida del colector de 
escape y el punto en el cuál la carcasa empieza a formar parte de la turbina. Esto 
con el fin de acelerar el flujo y alcanzar un compromiso entre las pérdidas por 
fricción que se generan por las altas velocidades y el tamaño y peso del 
turbocompresor, al hacerse la carcasa más pequeña. 
El diseño de la voluta o carcasa de admisión de la turbina se fundamenta en el 
mismo principio, bajo el cual fue concebido el de la carcasa del compresor (ver 
sección 3.5.13), razón por la se omiten algunos detalles. 
Para cualquier sección de la carcasa, la distribución uniforme de flujo de masa se 
da como: 
?̇?𝛾 = ?̇?𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝛾
2𝜋
   𝐸𝑐. (4.51) 
Habiendo considerado en ella cero pérdidas de fluido y una presión constante en 
la periferia del rotor. Se define el área para cualquier sección 𝛾 mediante la 
siguiente expresión: 
𝐴𝛾 =
?̇?𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝜌 𝑐𝛾𝑢
𝛾
2𝜋
=
?̇?𝐺𝑎𝑠𝑒𝑠
𝜌 
𝛾
2𝜋
𝑟𝛾
𝐾
     𝐸𝑐. (4.52) 
En esta última ecuación se evidencia que el área transversal de la carcasa se 
obtiene a parir del ángulo 𝛾 que caracteriza la ubicación de la sección y el radio al 
centro de gravedad de la misma, aumentando su valor a medida que uno de estos 
parámetros o ambos crecen, como puede apreciarse en la figura 4.9.  
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Figura 4.9 Carcasa de la etapa de expansión con sus parámetros principales 
generada a partir de una espiral logarítmica. 
 
 
De Orozco [8] se tiene que la voluta sigue la geometría de una espiral logarítmica 
(ver figura 4.9) que puede desarrollarse a parir de: 
𝑟𝛾 = 𝑟𝑜 × 10
(𝛾−𝛾𝑜)
𝑘⁄    𝐸𝑐. (4.53) 
y cuya constante 𝑘 se determina partiendo de esta misma ecuación para un punto 
del cual se conoce su ubicación. 
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𝑘 =
𝛾𝑀á𝑥 − 𝛾𝑜
log (
𝑅𝑀á𝑥
𝑟𝑜⁄ )
   𝐸𝑐. (4.54) 
De la figura también se induce que: 
𝑟𝑜 =
𝑑1
2⁄ = 𝑅𝑀í𝑛    𝑝𝑎𝑟𝑎    𝛾𝑜 = 0   𝐸𝑐. (4.55) 
𝑟01 =
𝑅𝑀á𝑥 + 𝑅𝑀í𝑛
2
   𝑝𝑎𝑟𝑎    𝛾𝑀á𝑥 = 2𝜋   𝐸𝑐. (4.56) 
De [2] se tiene que el diámetro de la sección de entrada a la voluta es 
aproximadamente igual al radio exterior del distribuidor de entrada. 
Aun cuando el análisis descrito anteriormente se aplica para una voluta o carcasa 
de admisión de sección única, el mismo estudio puede ser aplicado para una de 
doble o triple entrada [2].  
 
4.5.6  Distribuidor de entrada 
Su función es direccionar y acelerar el flujo de gases hacia el rotor con el ángulo 
de diseño requerido, con las mínimas pérdidas. Es este elemento quien está 
expuesto a las más altas temperaturas, y que consta esencialmente de una serie 
de álabes (toberas). 
Según Ortega [2] por razones de simplicidad y facilidad, es común usar toberas de 
sección no convexa con bordes de salida bastante robustos (ver figura 4.10), aun 
cuando las paredes paralelas de los álabes impliquen reducción en eficiencia. Un 
gran número de álabes dispuestos  en el distribuidor guiara mejor el flujo hacia el 
rotor con la desventaja del aumento de pérdidas por fricción y mayor peso. 
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Figura 4.10 Dimensiones del distribuidor de entrada, y velocidades desarrolladas 
en éste. 
 
 
Con relación al diámetro exterior del rotor y al ancho de entrada del álabe se tiene 
para las dimensiones del distribuidor de entrada como sigue13: 
𝑑3 = 𝑑4 + (5 mm)   𝐸𝑐. (4.57) 
𝑑2 = 1,12 × 𝑑4   𝐸𝑐. (4.58) 
𝑑1 = 1,65 × 𝑑4   𝐸𝑐. (4.59) 
𝑏1 = (1 𝑎 2) × 𝑏4   𝐸𝑐. (4.60) 
                                            
 
13 Model Jet Engines, Thomas Kamps. p. 87. Citado por HERNÁNDEZ RÍOS, Juan Sebastián y 
GARZÓN BARBOSA, Juan David. Metodología de diseño de una turbina radial para una 
microturbina. Trabajo de grado (Ingeniero Aeronáutico). Universidad de San Buenaventura. 
Facultad de Ingeniería. Programa de Aeronáutica. Bogotá, D.C., 2006. Disponible en línea: 
[http://bibliotecadigital.usbcali.edu.co/jspui/bitstream/10819/1753/1/Metodologia_diseno_turbina_ra
dial%20_Hernandez_2006.pdf] 
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𝑏2 = (1 𝑎 2) × 𝑏4   𝐸𝑐. (4.61) 
Debido a que no se cuenta con un método valido para calcular el número óptimo 
de álabes del distribuidor, se hace uso de  investigaciones realizadas por algunos 
autores en las cuales Ortega [2] afirma que según estos el número óptimo de 
álabes dispuestos en el distribuidor debe ser lo más cercano a 12. 
Según Ortega [2], el espacio del canal entre álabes consecutivos 𝑙𝑡ℎ2 y su 
distribución en la periferia de la circunferencia de diámetro 𝑑2 se relacionan con el 
ángulo de salida del distribuidor mediante una aproximación generalmente 
aceptada para grandes ángulos de álabes, esto es: 
cos 𝛼2 =
𝑙𝑡ℎ2
𝑠𝑝2
   𝐸𝑐. (4.62) 
De donde con un cambio del ángulo de la tobera, varia el área de estrechamiento 
del distribuidor, acelerando en mayor o menor proporción el flujo de gases que 
inciden en la turbina, y que de una u otra forma también controlan la relación de 
expansión para una determinada relación de flujo. De lo anterior se explica la 
razón del porque suele ser conveniente usar distribuidores con álabes orientables 
que regulen el flujo de gases y el régimen de giro del conjunto sobrealimentador, 
incrementando además las prestaciones de la turbina. 
La potencia que entrega el motor de combustión interna presenta una relación 
directa con el número de revoluciones que desarrolla el mismo. Por otra parte, 
como consecuencia de esto el flujo de los gases de escape que llegan a la etapa 
de expansión también varían, lo que supone, claro está, que la velocidad con que 
llegan los gases al distribuidor de entrada aumenta o disminuye directamente con 
alguno estos parámetros. 
  
155 
   
Según Ortega [2] la velocidad absoluta de entrada al rotor, teniendo presente la 
variación del ángulo de entrada de la misma, se determina con base en la 
siguiente expresión: 
𝑐4 =
𝑐4𝑢
cos(90° − 𝛼4)
   𝐸𝑐. (4.63) 
Teniendo presente la asunción bajo la cual se concibió el diseño de la voluta o 
carcasa de admisión, es decir, la teoría de momento angular constante en donde 
no se presentan cambios de presión, y considerando que los gases de escape no 
presentan variación de densidad tras su paso por la voluta, se tiene de [2] que: 
𝑐1 = 𝑐01
[
 
 
 √𝐴01
2 + (2𝜋𝑟01𝑏1)2
(2𝜋𝑟1𝑏1)
]
 
 
 
   𝐸𝑐. (4.64) 
siendo: 
𝑐01 =
(
𝑉
2 𝑛𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟)
𝐴01
⁄    𝐸𝑐. (4.65) 
de donde se puede llegar a: 
𝑐1 = (
𝑉
2
𝑛𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟
𝐴01
)
[
 
 
 √𝐴01
2 + (2𝜋𝑟01𝑏1)2
(2𝜋𝑟1𝑏1)
]
 
 
 
   𝐸𝑐. (4.66) 
De la cual puede apreciarse que la velocidad absoluta del fluido a la entrada del 
distribuidor solo depende de parámetros geométricos de la etapa de expansión y 
de las revoluciones del motor. 
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Por otra parte, si se supone una expansión adiabática e isoentrópica en el 
distribuidor de entrada, y partiendo de la ecuación de continuidad, entre los puntos 
1 y 2 (ver figura 4.10) se tendría que el área a la salida del distribuidor es: 
𝐴2 =
𝐴1𝜌1𝑐1
𝜌2𝑐2
   𝐸𝑐. (4.67) 
De [2], luego de realizar los reemplazos respectivos se produce: 
𝐴2 = [
𝜋𝐷1𝑏1
𝑍𝑑𝑖𝑠𝑡𝜗1
] 𝑐1 (
cos(90 − 𝛼4)
𝑐4𝑢
)
[
 
 
 
 
𝑃1𝜗1
𝑘
𝑅 [𝑇1 +
1
2𝐶𝑝
(𝑐12 − (
𝑐4𝑢
cos(90 − 𝛼4)
)
2
)]
]
 
 
 
 
1
𝑘−1⁄
𝐸𝑐. (4.68) 
Como es de suponerse, el distribuidor formado por toberas debe satisfacer el 
hecho de que el área a la entrada de éste debe ser mayor que a la salida, esto es,            
𝐴1 > 𝐴2. Por otra parte, esta ultima deber ser mayor que cero para evitar bloqueo 
total de flujo, y además deberá ser tal que no alcance el régimen supersónico, es 
decir, 𝐴2 ≥ 𝐴𝑐. Conociéndose 𝐴𝑐 como el área critica, determinada a partir de la 
siguiente expresión: 
𝐴𝑐 =
?̇?𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠
𝜌𝑐  𝑐𝑐
=
𝐴1 𝑐1 𝜌1
𝑐𝑐 𝜌𝑐
=
𝜋𝐷1𝑏1
𝑍𝑑𝑖𝑠𝑡
𝑐1 (
2
𝑘 + 1
)
1
1−𝑘⁄ 1
√𝑐12 + 2
𝑘
𝑘 − 1𝑃1𝜗1
   𝐸𝑐. (4.69) 
De lo anterior, se conocen propiedades termodinámicas como también el número 
de álabes del distribuidor, por lo cual, se hacen asunciones para el ángulo de 
entrada de flujo al rotor 𝛼4 que garanticen 𝐴2 ≥ 𝐴𝑐, cuyo valor suele estar entre 
52° y 83° [9].  
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4.5.7  Factor de incidencia [7] y [14] 
Las turbinas de álabes radiales son usualmente diseñadas con alguna incidencia 
que genera condiciones óptimas de flujo a la entrada del rotor, incidencias no 
consideradas en el estudio abordado para la turbina de flujo radial, el cual se llevó 
a cabo bajo la teoría unidimensional establecida para un número infinito de álabes. 
El flujo que incide en el rotor de la turbina se supone que lo hace con una 
velocidad 𝑐4 bajo un ángulo 𝛼4, determinados por la geometría del distribuidor de 
entrada, pero dado el número finito real de álabes se origina un torbellino relativo 
que ocasiona un aumento en la velocidad relativa del fluido 𝑤4. Según Whitfield y 
Baines14 el factor de incidencia 𝜁 se define análogamente al factor de 
deslizamiento o corrección descrito para compresores centrífugos en la sección 
3.5.4 solo que en este caso el fluido entra al rotor.  
Stanitz15 establece para rotores radiales la siguiente expresión para determinar el 
factor de incidencia. 
𝜁 = 1 − 0,63𝜋 𝑍𝑇
⁄ ≈ 1 −
2
𝑍𝑇
   𝐸𝑐. (4.70) 
donde 𝑍𝑇 es el total de álabes de la turbina. 
                                            
 
14 Whitfield, A., & Baines, N. C. (1990). Computation of internal flows. In: A. Whitfield, & N. C. 
Baines (Eds.), Design of radial turbomachines. New York: Longman. Citado por S.L. Dixon, C.A. 
Hall. Fluid Mechanics and Thermodynamics of Turbomachinery (Seventh Edition), 2014. Ch. 8. 
Radial-Flow Gas Turbines. p. 336. En: Science Direct [base de datos en línea]. Recursos 
electrónicos, Biblioteca Jorge Roa Martínez, Universidad Tecnológica de Pereira. 
15 Stanitz, J. D. (1952). Some theoretical aerodynamic investigations of impellers in radial and 
mixed flow centrifugal compressors. Transactions of the American Society of Mechanical 
Engineers. Citado por S.L. Dixon, C.A. Hall. Fluid Mechanics and Thermodynamics of 
Turbomachinery (Seventh Edition), 2014. Ch. 8. Radial-Flow Gas Turbines. p. 336. En: Science 
Direct [base de datos en línea]. Recursos electrónicos, Biblioteca Jorge Roa Martínez, Universidad 
Tecnológica de Pereira. 
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El cual es frecuentemente empleado para determinar el ángulo de incidencia de 
entrada del flujo al rotor. 
Es importante notar que, si bien no se absorbe toda la energía del fluido, no se 
trata de una pérdida en el sentido de ineficiencia, sino simplemente que, debido al 
número finito de álabes, el rotor no es capaz de recuperar toda la energía que 
transmite el fluido que dicta la ecuación de Euler. 
El espacio libre que se da tanto entre el rodete del compresor y el difusor como 
entre el distribuidor de entrada y la turbina, se genera con el fin de evitar contacto 
entre los elementos respectivos. 
La temperatura de los gases residuales provenientes de la cámara de combustión 
del motor oscila de entre 900 K a 1100 K para motores a gasolina, mientras para 
los motores Diesel este rango se encuentra entre 700 K a 900 K [17]. 
 
4.5.8  Coeficiente de exceso de aire (∝) [17] 
A partir de éste y de la relación de aire-combustible teórica se determina la 
cantidad por unidad de aire requerida para realizar una combustión más completa. 
Su valor depende del régimen de trabajo del motor, del tipo de mezclado y del 
combustible. Para el régimen nominal de trabajo de los motores de gasolina de 
carburador ∝ oscila entre [0,89 - 0,9], para los motores con inyección de gasolina y 
encendido electrónico ∝ [0,7 - 1], para los motores de gas con encendido por 
chispa ∝ [0,8 – 1,3], para motores Diesel con cámaras de combustión no 
separadas ∝ [1,3 – 1,7], para motores Diesel con sobrealimentación ∝ [1,5 – 2]. 
 
 
  
159 
   
4.5.9 Gases de combustión 
Para determinar las propiedades de los gases de escape que inciden sobre la 
turbina, habiendo sido redireccionados hacia ésta gracias a la carcasa de 
admisión y al distribuidor de entrada, se hace necesario conocer la composición 
de la mezcla aire combustible que da paso a los gases de escape del motor, como 
también las propiedades de los componentes individuales que la conforman. Para 
ello, la composición de la mezcla se pude desarrollar mediante un análisis molar o 
gravimétrico que relacionan el número de moles o la masa de cada componente 
respectivamente. 
Para una mezcla con 𝑛 componentes el número de moles y la masa de la mezcla 
se define respectivamente como [15]: 
𝑁𝑚 = ∑𝑁𝑖
𝑘
𝑖=1
     y     𝑚𝑚 = ∑𝑚𝑖
𝑘
𝑖=1
   𝐸𝑐. (4.71) 
Por su parte, las fracciones molares (relación entre el número de moles de cada 
componente y el número de moles total de la mezcla) y másicas (relación entre la 
masa de cada componente y la masa total de la mezcla) se dan como: 
𝑦𝑖 =
𝑁𝑖
𝑁𝑚
   𝐸𝑐. (4.72) 
𝑓𝑚𝑖 =
𝑚𝑖
𝑚𝑚
   𝐸𝑐. (4.73) 
Para la mezcla, la masa molar aparente y la contante se determinan como: 
𝑀𝑚 =
𝑚𝑚
𝑁𝑚
=
∑𝑚𝑖
𝑁𝑚
=
∑𝑁𝑖 𝑀𝑖
𝑁𝑚
= ∑𝑦𝑖
𝑘
𝑖=1
𝑀𝑖    𝐸𝑐. (4.74) 
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𝑅𝑚 =
𝑅𝑢
𝑀𝑚
   𝐸𝑐. (4.75) 
Las propiedades extensivas de una mezcla no reactiva de gases ideales o reales 
se determina mediante la contribución que realiza cada componente, se tiene por 
lo tanto para la energía interna, la entalpía y la entropía, como sigue: 
𝑢𝑚 = ∑𝑓𝑚𝑖
𝑘
𝑖=1
𝑢𝑖      y     ?̅?𝑚 = ∑𝑦𝑖
𝑘
𝑖=1
?̅?𝑖   𝐸𝑐. (4.76) 
ℎ𝑚 = ∑𝑓𝑚𝑖
𝑘
𝑖=1
ℎ𝑖      y     ℎ̅𝑚 = ∑𝑦𝑖
𝑘
𝑖=1
ℎ̅𝑖    𝐸𝑐. (4.77) 
𝑠𝑚 = ∑𝑓𝑚𝑖
𝑘
𝑖=1
𝑠𝑖     y     ?̅?𝑚 = ∑𝑦𝑖
𝑘
𝑖=1
?̅?𝑖   𝐸𝑐. (4.78) 
Y de manera análoga, los calores específicos para la mezcla se determinan como: 
𝑐𝑣,𝑚 = ∑𝑓𝑚𝑖
𝑘
𝑖=1
𝑐𝑣,𝑖     y     𝑐?̅?,𝑚 = ∑𝑦𝑖
𝑘
=1
𝑐?̅?,𝑖   𝐸𝑐. (4.79) 
𝑐𝑝,𝑚 = ∑𝑓𝑚𝑖
𝑘
𝑖=1
𝑐𝑝,𝑖     y     𝑐?̅?,𝑚 = ∑𝑦𝑖
𝑘
𝑖=1
𝑐?̅?,𝑖   𝐸𝑐. (4.80) 
Las propiedades por unidad de masa se calculan por medio de las fracciones de 
masa y las propiedades por unidad de mol se calculan por medio de las fracciones 
molares. 
El cálculo de estas propiedades es exacto para la mezcla de gases ideales y 
aproximada para la mezcla de gases reales. 
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Según Romero16, aproximadamente el 40% de la potencia de la máquina térmica 
se pierde en los gases de escape. De lo anterior se tiene que la temperatura 
promedio de los gases de escape a la salida de la cámara de combustión, se 
puede determinar a partir de la siguiente expresión: 
𝑇𝑚1 =
0,4(?̇?𝐻)
?̇?𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠𝑐𝑝1𝑝𝑟𝑜𝑚𝑒𝑑𝑖𝑜
   𝐸𝑐. (4.81) 
Siendo: 
?̇?𝐻 =
?̇?𝑀𝑜𝑡𝑜𝑟
𝜂𝑀𝐶𝐼
   𝐸𝑐. (4.82) 
Habiendo definido el rango de valores permisibles para la eficiencia de la máquina 
térmica (𝜂𝑀𝐶𝐼 = 𝜂𝑝) en la sección 4.4.2. 
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5.  DISEÑO DE ÁRBOLES Y EJES 
 
OBJETIVOS ESPECÍFICOS 
 Identificar las principales características de árboles y ejes, así como las 
configuraciones más utilizadas. 
 Conocer la disposición y el funcionamiento del eje del turbocompresor. 
 Entender las consideraciones generales para el diseño de árboles y ejes. 
 Identificar la metodología de diseño de árboles y ejes, teniendo en cuenta 
criterios de falla y estudios de resistencia estática,  a la fatiga, dinámica, a la 
rigidez y a las vibraciones. 
 
5.1  DESCRIPCIÓN GENERAL DE ÁRBOLES Y EJES 
Los árboles o flechas son elementos de máquinas que giran solidariamente con 
otros elementos, a los cuales se les puede transmitir el movimiento o ser 
causantes del movimiento en el árbol. Se encuentran soportados en dos o más 
puntos por los cojinetes. Dentro de los elementos que soportan los árboles pueden 
encontrarse sprockets, poleas, engranajes entre otros, siendo estos fijados al 
mismo por medio de chavetas, ranuras estriadas o uniones. 
Los ejes pueden ser giratorios o fijos con la particularidad de que estos no 
transmiten potencia [1]. Los ejes soportan cargas transversales que generan 
torsión en el elemento, por su parte, además de lo anterior, los árboles transmiten 
momentos de torsión. En general, los arboles soportan esfuerzos normales, 
generados por flexión y tracción-compresión, y esfuerzos cizallantes causados por 
las fuerzas cortantes y los momentos de torsión [2]. 
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Al momento de diseñar un árbol deben conocerse las solicitaciones a las que 
estará sometido, requiriéndose del cálculo dinámico para impactos a cargas pico, 
cálculo de rigidez para garantizar que sean suficientemente rígidos y aseguren un 
correcto y fiable trabajo de los elementos que soporta, un cálculo de frecuencias 
de giro para asegurar que estén lejos de las frecuencias naturales y los modos 
propios presentes en el árbol. 
 
5.2  TIPOS DE ÁRBOLES 
Los árboles se diseñan de manera que su longitud sea lo menor posible para 
soportar mejor las solicitaciones de flexión, que junto con las de torsión podrían 
causar un incremento excesivo  del diámetro del árbol. Algunos de las diferentes 
disposiciones en las que se encuentran  se describen a continuación, dadas según 
las necesidades, aplicaciones y consideraciones constructivas presentes en cada 
caso. 
5.2.1  Árboles lisos 
Se utilizan generalmente cuando ocurre torsión media en el árbol,  poseen sección 
transversal circular perfecta, teniendo como ventaja la particularidad de variar la 
posición de los apoyos, cojinetes y demás elementos que soportan en toda su 
longitud.  
5.2.2  Árboles escalonados 
Presentan varios diámetros a lo largo de su longitud debido a que soportan 
diferentes momentos torsores, al igual que los árboles lisos, se utilizan cuando 
ocurren torsiones medias, características que los hacen los más utilizados. En 
cada escalonamiento se aloja un elemento con una ubicación axial precisa, 
permitiendo la sujeción, transmisión de potencia y movimiento de un sistema a 
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otro. Las secciones donde hay variación de diámetro se convierten en 
concentradores de esfuerzos que influyen notablemente en la resistencia del árbol, 
razón por lo cual deben ser redondeados para disminuir estos efectos. 
 
5.2.3  Árboles ranurados o con entallas especiales 
Árboles de corta longitud usados para transmitir momentos torsores elevados. Las 
ranuras o entallas que presentan, permiten el anclaje y soporte de ruedas, poleas, 
entre otras, que aseguren la correcta y segura transmisión de potencia, éstas se 
generadas por fresadoras sobre árboles de perfil liso. 
5.2.4  Árboles huecos 
Montados sobre ejes macizos, empleados por su menor inercia y por el hecho de 
que las tensiones debidas al momento torsor decrecen al haber acercamiento al 
centro del árbol. 
5.2.5  Árboles acodados 
Empleados para transformar el movimiento alternativo en movimiento giratorio y 
viceversa. Se pueden presentar momentos torsores considerables en algunos 
tramos. Su forma de cigüeñal lo diferencia de los demás árboles. 
 
5.3  ÁRBOL DEL TURBOCOMPRESOR 
El árbol del turbocompresor se encuentra unido coaxialmente al compresor y a la 
turbina, siendo esta última, la que aprovecha la energía proveniente de los gases 
de escape de la cámara de combustión del motor, impartiendo movimiento al 
conjunto (ver figura 5.1). El árbol es sostenido por dos cojinetes situados lo más 
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próximo posible entre el rodete del compresor y el rotor de la turbina para alivianar 
esfuerzos de flexión. Tanto el árbol como los cojinetes reciben del motor 
lubricación forzada debido a las condiciones extremas con las que trabaja. 
Figura 5.1 Disposición del árbol del turbocompresor.  
 
Fuente: [3] 
 
El árbol debe ser lo más rígido posible debido a las fuertes vibraciones mecánicas 
características de sistemas con velocidades giratorias altas. Idealmente, las 
frecuencias naturales deben estar lo más distante de la velocidad nominal [4]. 
 
5.4  CONSIDERACIONES GENERALES PARA EL DISEÑO DE ÁRBOLES Y 
EJES [2] Y [5] 
Para el diseño de árboles y ejes se citan a continuación algunas exigencias y 
reglas prácticas a considerar: 
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 Hacer la longitud del árbol o eje lo más corta posible y evitar grandes 
voladizos, para minimizar deflexiones y esfuerzos. 
 Permitir para el árbol el montaje fácil de los elementos solidarios a él. 
 Se presenta mayor deflexión para un eje en voladizo que para uno 
simplemente apoyado. 
 A diferencia de un eje sólido, un eje hueco de rigidez o resistencia comparable 
posee una mejor rigidez específica (rigidez/masa), así como también mayores 
frecuencias naturales, con la desventaja que este es más costoso y requiere un 
mayor diámetro. 
 Minimizar el número de escalonamientos, para evitar desperdicio de material y 
garantizar mayor resistencia del árbol. 
 Minimizar los esfuerzos en las zonas donde hay cambio de sección con la 
generación de alivios y redondeos. Por otra parte, ubicar los elementos que 
causen una elevada concentración de esfuerzos lo más lejos posible de las 
secciones con mayores momentos de flexión. 
 La transición de los diámetros contiguos debe efectuarse con el máximo radio 
posible. 
 Usar aceros de bajo contenido de carbono para minimizar la deflexión y poseer 
una alta rigidez. 
 La primera frecuencia natural debería ser de por lo menos tres veces la 
frecuencia de la mayor fuerza esperada durante el servicio, y preferiblemente 
mucho más. (Un factor de 10 o más es preferible, pero en sistemas mecánicos 
con frecuencia éste es difícil de lograr). 
 La generación de cuñas y ranuras debe hacerse en lo posible con el mismo 
dispositivo de fresado. 
 Evitar aristas vivas para seguridad y facilidad del montaje. 
 Los diámetros calculados deben aproximarse por encima a valores estándar. 
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5.5  MATERIALES EMPLEADOS PARA LA CONSTRUCCIÓN DE ÁRBOLES [5] 
Como se especificó anteriormente, la elección de acero como material de 
fabricación para árboles es comúnmente aceptada debido a que se minimizan 
flexiones gracias a su alto módulo de elasticidad. Variando la composición del 
acero, al igual que empleando tratamientos térmicos y mecánicos se pueden 
modificar las propiedades mecánicas en un amplio rango; logrando la tenacidad, 
resistencia al impacto y resistencia que se desee. También suele usarse hierro 
colado o nodular en la fabricación de ejes, para ambientes corrosivos se emplea 
bronce o acero inoxidable 
Aun cuando aceros con alto contenido de carbono suelen poseer buenas 
características mecánicas su alto costo invitan al diseñador a emplear aceros con 
un contenido medio de carbono.  El uso de acero rolado en frio o en caliente suele 
ser una buena elección, sugiriendo el uso de este primero para árboles con 
diámetros más pequeños (< 8 mm de diámetro, aproximadamente) debido a que 
este presenta mejores propiedades mecánicas que cuando se rola en caliente. 
 
5.6  POTENCIA DEL EJE 
Como en cualquier sistema giratorio, la potencia instantánea es el producto del 
torque por la velocidad angular. 
𝑃 = 𝑇 𝜔   𝐸𝑐. (5.1) 
donde 𝜔 se expresa en radianes por unidad de tiempo. Por su parte para la 
potencia suelen emplearse unidades  de caballos de potencia (hp) en el sistema 
inglés o kilowatts (kW) en el sistema internacional. 
Aun cuando la velocidad angular y el torque pueden variar con el tiempo, la 
mayoría de las máquinas giratorias se diseñan considerando su operabilidad a 
velocidad de rotación constante. 
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Conocida la potencia del árbol, el torque que transmite este puede determinarse 
como: 
𝑇 =
60𝑃
2𝜋𝑛
   𝐸𝑐. (5.2) 
Con 𝑛 [rpm] y 𝑃 [watts], produciendo 𝑇 [N.m] 
  
5.7  DISEÑO DE ÁRBOLES O EJES 
Al momento de diseñar árboles o ejes, la deflexión suele ser el factor crítico, pues 
excesivas deflexiones provocan un desgaste rápido de los cojinetes, sin contar 
además con los desalineamientos a los que pueden estar sometidos los elementos 
con los cuales son solidarios. A la hora de diseñar un eje o árbol deben 
considerarse tanto los esfuerzos como las deflexiones, y los momentos de torsión 
si es el caso. 
Suponiendo la sección transversal del árbol y conociendo el punto de aplicación 
de las cargas a lo largo de su longitud, pueden determinarse los esfuerzos para un 
punto determinado. Sin embargo, para determinar la deflexión del mismo se hace 
necesario definir su geometría. De lo anterior, se constata del porqué 
generalmente se inicia con una determinación de esfuerzos, para luego teniendo 
la geometría totalmente definida pasar a un cálculo de deflexión. Por otra parte, es 
importante resaltar la relación entre la frecuencia natural del árbol y la frecuencia 
de operación del mismo, ya que si ambas frecuencias son cercanas se daría el 
fenómeno de resonancia generando esfuerzos, deflexiones y vibraciones altas [5]. 
Otro factor importante a considerar al momento de diseñar árboles es el acabado 
superficial, en especial para elementos sometidos a fatiga. 
El árbol, rodete, y rotor constituyen para el turbocompresor un sistema con 
capacidad de vibrar, lo que provocaría el fenómeno de resonancia descrito 
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previamente, ocasionando distorsiones y excentricidades en los elementos que lo 
constituyen [6]. El turbocompresor deberá funcionar por debajo de la primera 
velocidad critica o entre esta y la segunda, siendo común su proyección para un 
funcionamiento por debajo de la primera velocidad critica, sobre todo si el turbo ha 
de funcionar temporalmente por debajo con velocidades más bajas de la normal 
[3]. 
 
5.7.1  Determinación del diámetro previo del árbol 
El diámetro del árbol para el turbocompresor puede determinarse teniendo 
presente el material y el momento torsor máximo admisible con base en la teoría 
de resistencia de materiales [3].  
Mataix [3] establece para el cálculo del diámetro la siguiente expresión: 
𝑑 = √
16 𝑇
𝜋 𝑆𝑠
3
   𝐸𝑐. (5.3) 
donde 𝑇 es el par de torsión transmitido por el eje y 𝑆𝑠 es el esfuerzo cortante 
máximo admisible del árbol que puede estimarse considerando el uso de aceros 
corrientes cuyo valor oscila entre 17 y 23 MPa, optando por los valores más 
pequeños para turbocompresores de pequeña longitud que soportan rodetes y 
rotores de poco peso [3]. 
Por otra parte, se tiene que para la fabricación de los árboles se emplean aceros 
al carbono 1035, 1040 y 1045 [2], y donde la aplicación lo requiere, aceros 
aleados 3140, 4140, 4340 [2]. Además, también se establece que el diámetro del 
árbol puede estimarse de la siguiente manera: 
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𝑑 ≥ (
𝑀𝐸
0,1 𝜎𝑦
)
1
3⁄
𝐸𝑐. (5.4) 
donde 𝑀𝐸 = [𝑀𝑇
2 + 𝑀𝑓
2]
1
2⁄  es el momento equivalente, resultado de la 
combinación de la flexión y la torsión; 𝜎𝑦 es el esfuerzo permisible total, tomando 
para un cálculo previo un valor dentro del rango de 50 MPa a 60 MPa. 
Para un árbol con escalonamientos la relación de diámetros adyacentes debe 
procurarse que no sea superior a 1,2 [1], con el fin de que los concentradores de 
esfuerzos no sean muy severos. Los diámetros de los escalones restantes se 
determinan sumándole o restándole de 2 mm a 5 mm [1] al diámetro del escalón 
adyacente obtenido. 
Aun cuando el diámetro determinado a partir de la ecuación (5.3) o (5.4) parece 
conservador, a dicho cálculo le prosiguen comprobaciones de resistencia estática, 
resistencia a la fatiga, resistencia dinámica, resistencia a la rigidez y a las 
vibraciones [2]. Todos los diámetros calculados deben normalizarse, teniendo 
presente para ello las medidas de los rodamientos, cojinetes, y demás elementos 
que soportará el árbol. A dichos análisis se les realizará una breve descripción a 
continuación. 
 
5.7.2  Análisis estático de los árboles 
El análisis estático del árbol consiste en la verificación de que este no fallará 
inmediatamente después de aplicarle ciertas cargas. Este análisis podría 
efectuarse para [1]: 
 Comprobar su resistencia estática a las cargas nominales (cargas soportadas 
por el árbol bajo condicione normales). 
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 Comprobar su resistencia estática a las cargas dinámicas (cargas pico, 
generas en el arranque o por sobrecargas) 
Una vez seleccionada la sección de interés en el árbol (la más crítica) se requiere 
del momento de torsión y de flexión en dicho punto. Las zonas de estudio suelen 
ser los tramos intermedios más cargados, donde se montan los elementos. El 
orden recomendado para realizar el estudio es el siguiente [2]: 
 Determinar las fuerzas axiales, radiales y tangenciales producidas por 
engranajes, poleas, rodetes etc., que actúan sobre el árbol. 
 Identificar la ubicación de los apoyos y las piezas sobre el árbol. 
 Descomponer las fuerzas en dos planos ortogonales y calcular las reacciones 
en los apoyos. 
 Construir diagramas de momentos flectores y momentos de torsión. 
 Encontrar para la sección a analizar el momento flector máximo. 
 Determinar para la sección a analizar el momento flector equivalente con base 
al momento torsor y momento flector en el punto de interés. 
 Calcular el diámetro del árbol con base a las ecuaciones (5.3) o (5.4). 
 Proceder a la determinación de los diámetros restantes si se tienen 
escalonamientos a lo largo del árbol. 
En un material dúctil y uniforme de sección circular sólida como suelen ser 
construidos por lo general los ejes [1], para el análisis de diseño estático, se aplica 
la teoría de esfuerzo cortante máximo (TECM) o la teoría de Von Mises-Hencky 
(teoría de la energía de distorsión), cuyas ecuaciones para un punto de interés, 
están dadas por: 
Teoría de esfuerzo cortante máximo (TECM) 
𝜎𝑒𝑇𝐸𝐶𝑀 =
𝑆𝑦
𝑁
=
4
𝜋𝑑3
[(8𝑀 + 𝐹𝑑)2 + 64𝑇2]
1
2⁄    𝐸𝑐. (5.5) 
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(
𝑆𝑦𝜋
4𝑁
)
2
𝑑6 − (𝐹2)𝑑2 − (16𝑀𝐹)𝑑 − 64(𝑀2 + 𝑇2) = 0   𝐸𝑐. (5.6) 
donde: 𝑆𝑦 es la resistencia a la fluencia y 𝑁 es el factor de seguridad 
Teoría de Von Mises-Hencky 
𝜎𝑒𝑉𝑜𝑛 𝑀𝑖𝑠𝑒𝑠 =
𝑆𝑦
𝑁
=
4
𝑑3
[(8𝑀 + 𝐹𝑑)2 + 48𝑇2]
1
2⁄    𝐸𝑐. (5.7) 
(
𝑆𝑦𝜋
4𝑁
)
2
𝑑6 − (𝐹2)𝑑2 − (16𝑀𝐹)𝑑 − (64𝑀2 + 48𝑇2) = 0   𝐸𝑐. (5.8) 
donde: 𝐹 es la fuerza o carga. 
 
5.7.3  Análisis de resistencia a la fatiga de árboles 
Debido al hecho de que los árboles soportan cargas variables debe comprobarse 
para estos su resistencia a la fatiga, ya que las cargas constantes 𝑀,𝑇, 𝐹 que 
soporta el árbol producen esfuerzos normales variables [1]. 
Este método busca hacer una revisión del factor de seguridad para las secciones 
peligrosas del árbol, considerando la variación de los diagramas de los momentos 
de flexión y de torsión, además de considerar la presencia de concentradores de 
esfuerzos y factores de reducción de resistencia a la fatiga [2]. 
Se presenta a continuación tres métodos para el análisis de resistencia por fatiga 
de árboles [1]. 
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 Método Von Mises 
Este método es aplicable a materiales dúctiles o frágiles, para el cual los puntos 
críticos de interés presenten un estado de esfuerzo biaxial con un solo esfuerzo 
normal y un esfuerzo cortante; y si dado el caso para este estado se presentan 
esfuerzos debido a ajustes de interferencia  o a fuerzas cortantes, se desprecian. 
1
𝑁
=
√𝜎𝑚2 + 3𝜏𝑚
2
𝑆𝑦
+
√𝜎𝑎2 + 3𝜏𝑎
2
𝑆𝑛
   𝐸𝑐. (5.9)   (usando Soderberg) ó 
1
𝑁
=
√𝜎𝑚2 + 3𝜏𝑚
2
𝑆𝑢
+
√𝜎𝑎2 + 3𝜏𝑎
2
𝑆𝑛
   𝐸𝑐. (5.10)   (usando Goodman modificada) 
donde los esfuerzos 𝜏 y 𝜎 pueden determinarse como: 
𝜏𝑚 = 𝐾𝑓𝑚(𝑇)𝑆𝑚𝑠   y   𝜏𝑎 = 𝐾𝑓𝑓(𝑇)𝑆𝑎𝑠   𝐸𝑐. (5.11) 
𝜎𝑚 = 𝐾𝑓𝑚(𝐹)𝑆𝑚(𝐹) + 𝐾𝑓𝑚(𝑀)𝑆𝑚(𝑀)   y   𝜎𝑎 = 𝐾𝑓𝑓(𝐹)𝑆𝑎(𝐹) + 𝐾𝑓𝑓(𝑀)𝑆𝑎(𝑀)   𝐸𝑐. (5.12) 
donde: 𝜏𝑚, 𝜏𝑎 son respectivamente los esfuerzos cortantes de torsión medio y 
alternativo y 𝜎𝑚, 𝜎𝑎 corresponden por su parte los esfuerzos medios de flexión y 
alternantes máximos respectivamente. 
 
 Método adoptado por Faires 
Se adoptan las siguientes expresiones para  el análisis por fatiga para materiales 
dúctiles considerando las mismas condiciones estipuladas para el estado de 
esfuerzos que se usa en el método Von Mises: 
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1
𝑁
= √(
𝑆𝑚
𝑆𝑦
+
𝐾𝑓𝑓𝑆𝑎
𝑆𝑛𝑀𝐹
)
2
+ (
𝑆𝑚𝑠
𝑆𝑦𝑠
+
𝐾𝑓𝑓(𝑇)𝑆𝑎𝑠
𝑆𝑛𝑠
)
2
;    𝑠𝑖 𝑆𝑚 > 0   𝐸𝑐. (5.13) 
1
𝑁
= √(
𝐾𝑓𝑓𝑆𝑎
𝑆𝑛𝑀𝐹
)
2
+ (
𝑆𝑚𝑠
𝑆𝑦𝑠
+
𝐾𝑓𝑓(𝑇)𝑆𝑎𝑠
𝑆𝑛𝑠
)
2
;    𝑠𝑖 𝑆𝑚 < 0   𝐸𝑐. (5.14) 
donde: 
𝑆𝑦𝑠 = 0,5𝑆𝑦  y  𝑆𝑛𝑠 = 0,5𝑆𝑛𝑀𝐹 para TECM 
𝑆𝑦𝑠 = 0,577𝑆𝑦  y  𝑆𝑛𝑠 = 0,577𝑆𝑛𝑀𝐹 para Von Mises 
𝑆𝑛𝑀𝐹 = 𝐾𝑎𝐾𝑏𝐾𝑐𝐾𝑑𝐾𝑒𝑆𝑒
, 
𝑆𝑚  y  𝑆𝑚𝑠 son los esfuerzos medios normal y cortante respectivamente 
𝑆𝑎𝑠 es el esfuerzo alternativo cortante 
𝐾𝑓𝑓𝑆𝑎 =
𝐾𝑓𝑓(𝐹)𝑆𝑎(𝐹)
𝐾𝑐𝑎𝑟(𝐹)
+
𝐾𝑓𝑓(𝑀)𝑆𝑎(𝑀)
𝐾𝑐𝑎𝑟(𝑀)
=
𝐾𝑓𝑓(𝐹)𝑆𝑎(𝐹)
0,7
+ 𝐾𝑓𝑓(𝑀)𝑆𝑎(𝑀) 
𝐾𝑓𝑓(𝐹), 𝐾𝑓𝑓(𝑀) y 𝐾𝑓𝑓(𝑇) son los factores de concentración de esfuerzos por fatiga 
para vida finita para carga axial, flexión y torsión respectivamente. 
𝑆𝑎(𝐹)  y  𝑆𝑎(𝑀) son las componentes del esfuerzo alternativo generados por la carga 
axial y el momento flector respectivamente. 
 
 Método propuesto por la ASME 
Para árboles que cumplan las condiciones que se establecieron para el método 
por Faires, de sección circular sólida y sometida solo a un par de torsión y a un 
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momento flector constantes, se puede emplear la norma para el diseño de árboles 
ANSI/ASME B106.1M- 1985, basada en datos experimentales, de la cual se tiene 
que el diámetro de la sección de análisis puede determinarse como: 
𝑑 = {
32𝑁
𝜋
[(𝐾𝑓
𝑀
𝑆𝑛
)
2
+
3
4
(
𝑇
𝑆𝑦
)
2
]
1
2⁄
}
1
3⁄
   𝐸𝑐. (5.15) 
𝐾𝑓  y  𝑆𝑛 se calculan para la carga de flexión ya que esta es la que produce los 
esfuerzos variables. 
 
5.7.4  Análisis de dinámico de árboles [1] 
También denominado cálculo de limitación de las deformaciones plásticas. Se 
verifica con este análisis que el árbol no fallará plásticamente al ser sometido a las 
cargas pico dadas por el arranque o por sobrecarga. 
El análisis de resistencia a las cargas dinámicas se efectúa siguiendo el 
procedimiento descrito en la sección (5.8.2) para el análisis estático, solo que en 
este caso los valores de las fuerzas y los momentos son mayores, previendo que 
el número de veces que se repiten las cargas pico no es lo suficientemente grande 
como para producir falla por fatiga. 
Debido a que las cargas pico no siempre se conocen, el cálculo suele efectuarse 
con una carga igual al doble de la  nominal. 
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5.7.5  Análisis de rigidez de árboles [1] 
Este análisis tiene como finalidad realizar la comprobación de que las 
deformaciones presentes en el árbol no sobrepasen o sean iguales a los valores 
admisibles. Estas deformaciones producidas por las cargas que soporta el árbol 
deben ser pequeñas para evitar excentricidades, golpeteos, imprecisión en la 
transmisión de movimiento entre otros efectos indeseables. 
Estas comprobaciones se describen a continuación. 
 Ángulo de torsión. Un par de torsión actuando sobre uno de los extremos de 
un árbol producirá una deformación angular que hará que este gire con 
respecto al otro, a esta desviación se le conoce como ángulo de torsión, que 
dado el caso puede generar imprecisiones en la transmisión de movimiento o 
afectar las máquinas. 
Para un árbol de longitud 𝐿, sometido a un par de torsión 𝑇, que posee un 
módulo polar de inercia 𝐽 y con un material de módulo de rigidez 𝐺 se produce 
un ángulo de torsión 𝜃 que debe ser menor o igual al valor admisible para este, 
y que se determina como: 
𝜃 =
𝑇𝐿
𝐽𝐺
≤ 𝜃𝑎𝑑𝑚   𝐸𝑐. (5.16) 
 Deflexiones. Debido a los momentos flectores los árboles presentan dos tipos 
de deflexiones: las deflexiones (𝑌), que consisten en la desviación de los 
puntos de la elástica, y las deflexiones angulares (𝜑), que consisten en el 
cambio de la pendiente de la elástica. 
Este tipo de deflexiones produce aumento de los esfuerzos que soporta el 
árbol generando sobrecargas y vibraciones en el conjunto. 
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 Deformación axial. Para un árbol de longitud 𝐿, sometido a una fuerza axial 𝐹, 
con área de sección transversal 𝐴 y con un material de módulo de elasticidad 𝐸 
se produce una deformación 𝛿 que debe ser menor o igual al valor admisible 
para este, y que se determina como: 
𝛿 =
𝐹𝐿
𝐴𝐸
≤ 𝛿𝑎𝑑𝑚   𝐸𝑐. (5.17) 
 
5.7.6  Análisis por vibraciones de árboles 
Un árbol que gira presenta deflexión debido a la excentricidad provista en el 
mismo y a la fuerza centrífuga que soporta, si estas deflexiones son pequeñas no 
se producen daños [7]. Sin embargo, cuando se presenta el fenómeno de 
resonancia todo el sistema tiende a vibrar con amplitudes excesivas, ocasionando 
finalmente falla en el mismo. De lo anterior, se constata del porqué las frecuencias 
de giro del árbol deben estar alejadas de las frecuencias naturales. 
Mediante la fórmula de Rayleigh se determina el número de revoluciones críticas 
en el modo de flexión como [1]: 
𝑛𝑐𝑟(𝑀) = 946 (
𝑊1𝑌1 + 𝑊2𝑌2 + ⋯ + 𝑊𝑛𝑌𝑛
𝑊1𝑌1
2 + 𝑊2𝑌2
2 + ⋯+ 𝑊𝑛𝑌𝑛
2)
1
2⁄
   𝐸𝑐. (5.18) 
donde 𝑊𝑖 es el peso de cada masa sobre el árbol y 𝑌𝑖 la deflexión estática en mm, 
debida a la carga 𝑊𝑖 para el caso en que la carga actúa en medio de los apoyos.  
Por otra parte, Dunkerley establece la siguiente expresión para el cálculo de las 
revoluciones críticas en el modo de flexión [1]: 
1
𝑛𝑐𝑟(𝑀)2
=
1
𝑛12
+
1
𝑛22
+ ⋯ +
1
𝑛𝑛2
   𝐸𝑐. (5.19) 
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donde 𝑛𝑖 son las revoluciones criticas calculadas para cada masa concentrada 
individual 𝑛𝑖 =
946
√𝑦𝑖
⁄   [1]. 
Para cuando un árbol posee solo una salida y una entrada de potencia, las 
revoluciones críticas en el modo de torsión se calculan como [1]: 
𝑛𝑐𝑟(𝑇) =
60
𝜋
(
𝐽𝐺
𝐿𝑇𝐼𝑚
)    𝐸𝑐. (5.20) 
donde 𝐿𝑇 es la longitud sometida a torsión, 𝐽 = 𝜋𝑑
4 32⁄  el momento polar de 
inercia y 𝐼𝑚 = 𝑚𝑎𝑑
2 4⁄  el momento de inercia másico, siendo 𝑚𝑎 la masa del árbol. 
Para evitar el fenómeno de resonancia, se debe cumplir que 𝑛 ≪ 𝑛𝑐𝑟(1) ó que 
1,4𝑛𝑐𝑟(1) ≤ 𝑛 ≤ 0,7𝑛𝑐𝑟(2), donde 𝑛 es la frecuencia de giro del árbol y 𝑛𝑐𝑟(1), 𝑛𝑐𝑟(2) 
son la primera y segunda frecuencia critica respectivamente [1]. 
En el caso de las turbomáquinas, gracias a su alta velocidad de rotación los 
árboles deben ser de poca rigidez o elásticos para que trabajen en la zona post-
crítica. Su arranque hasta llegar al régimen de funcionamiento debe ocurrir 
rápidamente, para que pasando por el número de revoluciones críticas no se 
alcance a desarrollar el fenómeno de resonancia [2]. 
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6.  ENTORNO DE TRABAJO Y PROGRAMACIÓN BAJO MICROSOFT® 
OFFICE EXCEL® Y SOLIDWORKS® 
 
OBJETIVOS ESPECÍFICOS 
 Identificar las principales características de Microsoft® Office Excel®. 
 Definir el lenguaje de programación contenido en el entorno programable de 
Microsoft® Office Excel®. 
 Identificar las principales características de SolidWorks®, su entorno de trabajo 
y los módulos que contiene. 
 Definir el lenguaje de programación que usa SolidWorks®. 
 Describir uso y aplicación de macros para Microsoft® Office Excel® y 
SolidWorks®. 
 
6.1 Descripción general de Microsoft® Office Excel® 
Microsoft® Office Excel® es un software para el manejo de hojas electrónicas 
agrupadas en libros para cálculos de casi cualquier índole trabajando con números 
de forma sencilla e intuitiva. Entre muchas otras aplicaciones, es utilizado en el 
tratamiento estadístico de datos, así como para la presentación gráfica de los 
mismos [1]. Microsoft® Office Excel® se encuentra integrado en el conjunto 
ofimático de programas de Microsoft® Office. 
 
6.1.1 Características de Microsoft® Office Excel® 
En la figura 6.1 se muestra la interfaz de Microsoft® Office Excel® con algunas de 
las barras y botones principales que la componen.  
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Figura 6.1 Interfaz de Microsoft® Office Excel®. 
 
Fuente: adaptado de [2] 
 
La interfaz de usuario orientada a los resultados facilita el trabajo en Microsoft® 
Office Excel®. Los comandos y funciones se encuentran en las fichas orientadas a 
tareas que contienen grupos lógicos de comandos y características. La interfaz 
contiene además galerías desplegables que muestran las opciones disponibles, al 
igual que se ofrece información descriptiva sobre herramientas y vistas previas de 
ejemplo para ayudar al usuario a elegir la opción adecuada [2]. 
Independientemente de la actividad que esté desarrollando en la  interfaz de 
usuario, ya sea aplicar formato a datos o analizarlos, Excel presenta las 
herramientas que resultan más útiles para completar dichas tareas correctamente 
[2]. 
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Las operaciones tradicionales que se pueden realizar en Excel para Windows las 
podemos automatizar, de manera que se mantenga un registro que las contenga y 
posteriormente hacer referencia a ellas para la simplificación de tareas.  
Excel cuenta con un lenguaje de programación llamado Visual Basic, que permite 
realizar procedimientos recurrentes y cotidianos de forma rápida, además de 
mejorar la solución de problemas en cuanto al tiempo de respuesta 
 
6.1.2 Entorno programable en Microsoft® Office Excel® [3], [4] y [5] 
El lenguaje de programación que utiliza Excel está basado en Visual Basic, un 
lenguaje de programación orientado a objetos, es decir, que las instrucciones 
hacen referencia a los elementos del entorno. Esos elementos representan 
objetos; y todos los datos y todas las acciones que se hagan con ellos o sobre 
ellos, están encapsuladas u ocultas en el objeto [5]. 
Un objeto es una entidad propia dentro de una clase provista de un conjunto de 
propiedades o atributos (datos), de un comportamiento o funcionalidad (métodos) 
y de sus posibles relaciones con otros objetos [5], este concepto es equivalente al 
objeto de nuestro mundo real. Una clase es un conjunto de objetos que tiene 
propiedades en común y se comportan de una manera similar al resto de objetos 
pertenecientes a esa misma clase. 
En la programación orientada a objetos, el objeto puede ser una casa, cuyas 
propiedades son sus características, atributos, formas o aspectos como tamaño, 
color, material, entre otros, a las que se hace referencia mediante el uso de 
variables, características que pueden ser permanentes, en cuyo caso, la 
propiedad del objeto se llamará estado del objeto, siendo modificable solo si se 
accede a este, o también puede darse el caso de que las propiedades puedan 
cambiar. Las propiedades que se han nombrado son aquellas características que 
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definen a los objetos de una clase y que las hacen claramente diferenciables. Las 
propiedades de un objeto pueden tomar uno o varios valores, los cuales pueden 
ser de cualquier tipo de dato. 
Por otra parte, los métodos son acciones que el objeto reconoce y sabe cómo 
ejecutarlas, constituido por las funcionalidades o procedimientos con los cuales se 
hace uso del objeto y se altera su apariencia o contenido como la capacidad de 
albergar, proteger y dar calor para el ejemplo de la casa. La diferencia 
fundamental entre funciones y procedimientos, es que las funciones al llevarse a 
cabo devuelven algún tipo de valor mientras que los procedimientos realizan su 
cometido y pueden o no devolver algún valor. 
En Excel el objeto celda posee dimensiones, color de fondo, tipo de borde, al igual 
que tiene un contenido o valor. Algunas de las propiedades del objeto se pueden 
cambiar como es el tamaño, el color de fondo, el contenido, la fuente, entre otros. 
Dicho objeto pertenece al objeto rango y está relacionada con él y tiene otras 
relaciones con otros objetos como el objeto hoja, el objeto gráfico y libro. 
Otro concepto muy importante en la programación orientada a objetos son los 
eventos. Los eventos son sucesos que son provocados por algún tipo de estímulo 
externo y que hacen que pueda alterarse  el comportamiento de la clase. Los 
eventos son el resultado de una acción, por lo general estas acciones son 
producidas por los métodos que actúan sobre el objeto [5]. 
 
6.1.3 El entorno del Editor de Visual Basic [6] 
El Editor de Visual Basic es un programa cuya ventana principal permite al usuario 
realizar una serie de acciones sobre su entorno, las propiedades de su libro y 
hojas, así como el de crear nuevos módulos (procedimientos) y formularios. Visual 
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Basic posee además todas las herramientas de programación necesarias para 
escribir código y crear soluciones personalizadas. 
Este editor, es una ventana independiente de Microsoft® Office Excel®, pero tiene 
el mismo aspecto que cualquier otra ventana de una aplicación de Microsoft® 
Office Excel®, y funciona igual para todas estas aplicaciones. Cuando se cierra la 
aplicación, consecuentemente también se cerrara la ventana del Editor de Visual 
Basic asociada. 
Las ventanas contenidas en el Editor de Visual Basic pueden contener uno o más 
módulos (macros) o pueden hacer referencia  a las propiedades de los objetos 
contenidos en la hoja o libro. Se muestra a continuación en la figura 6.2 algunas 
de las ventanas y barras presentes en el Editor de Visual Basic. 
Figura 6.2 Entorno de programación de Microsoft® Visual Basic en Excel®. 
 
Fuente: adaptado de [2] 
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El lenguaje Visual Basic para Aplicaciones (VBA), en el contexto de Excel, 
constituye una herramienta de programación que permite usar código Visual Basic 
adaptado para interactuar con las múltiples facetas de Excel y personalizar las 
aplicaciones que se hagan en esta hoja electrónica [1]. 
 
6.1.4 Ventanas del explotador de Microsoft® Visual Basic en Excel® 
Se describen a continuación algunas de las características de las ventanas 
principales contenidas en el editor de Visual Basic. 
 Ventana del explorador del proyecto. Se halla en la parte izquierda del  
Editor de Visual Basic, pudiéndose encontrar en ella las hojas utilizadas en el 
proyecto, los formularios, los módulos, las referencias y solver empleados, como 
se aprecia en la figura 6.3. 
Figura 6.3 Ventana del explorador del proyecto de Microsoft® Visual Basic en 
Excel®. 
 
Fuente: adaptado de [2] 
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Un módulo puede contener las instrucciones de una o varias macros. El contenido 
de los libros y complementos del Excel, no se pueden visualizar, excepto si se 
supiera su contraseña, como es el caso del solver empleado en este proyecto. 
 Ventana de propiedades. En la que se hace referencia a las 
características de la hoja, el formulario o módulo seleccionado, ubicada 
generalmente debajo de la ventana del explorador del proyecto. En la figura 6.4 se 
observa la ventana de propiedades en donde se muestran las características de la 
hoja de cálculo denominada turbo, seleccionada en el explorador de proyecto, 
pudiéndose examinar y modificar las propiedades asociadas al objeto 
seleccionado. 
Figura 6.4 Ventana de propiedades de Microsoft® Visual Basic en Excel®. 
 
Fuente: adaptado de [2] 
 
Para modificar las propiedades de una hoja, formulario o botón, se debe 
seleccionar primero dicho elemento en el explorador del proyecto y posteriormente 
hacer clic en la propiedad deseada, para elegir luego entre las opciones 
disponibles el cambio que se desee realizar. 
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 Ventana de Código. Como se evidencio en la figura 6.2 la ventana de 
código es la ventana que dispone de mayor tamaño en el Editor de Visual Basic e 
incluye en el lado superior dos cuadros de lista desplegables. El cuadro de lista del 
lado izquierdo (cuadro de objeto, en este caso “CALCULAR Compresor”) se utiliza 
para seleccionar el objeto en el que se quiere trabajar. Cuando se trabaja sólo con 
código, el cuadro muestra el objeto general predeterminado. El cuadro de lista de 
la derecha (cuadro de procedimiento) se utiliza para seleccionar macros 
individuales del módulo actual. Según se agreguen o eliminen macros en el 
módulo, se agregarán y eliminarán en el cuadro procedimiento. 
En la ventana de código, el programador digita de manera secuencial el 
procedimiento a llevar a cabo por el programa, realiza las sentencias, bucles, 
funciones y demás operaciones que necesite. Para una correcta elaboración del 
código el entorno de programación de Microsoft® Visual Basic cuenta con una 
ventana de ayuda en la barra estándar. 
 
6.2 Descripción general de SolidWorks® [7] 
SolidWorks® es un programa de automatización de diseño mecánico en 3D 
asistido por ordenador (CAD “Computer Aided Design”; en inglés, o DAC “Diseño 
asistido por computador”) que utiliza un entorno gráfico basado en Microsoft® 
Windows®. Su filosofía de trabajo permite el modelamiento de piezas, la 
generación de ensambles y planos de manera intuitiva, a partir de lo cual, se 
puedan validar e interconectar proyectos de forma rápida, precisa y fiable. 
Las características que hacen de SolidWorks® una herramienta versátil y precisa 
es su capacidad de ser paramétrico, versátil y asociativo de forma bidireccional 
con todas sus aplicaciones, usa además funciones geométricas inteligentes, 
empleando un gestor de diseño (FeatureManager) que facilita la visualización, 
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edición, modificación y actualización rápida de operaciones tridimensionales y de 
croquis de operación entre todos los documentos asociados. 
Junto con las herramientas de diseño de pieza, ensamblajes y dibujo, 
SolidWorks® incluye herramientas de productividad, de gestión de proyectos, de 
presentación, de análisis y simulación que lo hacen uno de los estándares de 
diseño mecánico más competitivo del mercado. 
 
6.2.1 Características de SolidWorks® [1] 
Se describen a continuación de manera general las principales características de 
SolidWorks®. 
 Definición de parámetros clave. Los parámetros clave son las 
dimensiones (cotas) y las relaciones geométricas que definen un modelo 
tridimensional. SolidWorks® asocia a cada una de las cotas de un croquis así 
como a las operaciones tridimensionales un nombre que permite modificarla en 
cualquier momento y su actualización en el resto de documentos asociados. 
 
 Asociatividad. Los tres módulos que contiene SolidWorks® se muestran 
en la figura 6.5. La creación de un documento en cada uno de ellos genera un 
archivo con diferente extensión, y aunque los documentos no puedan verse, están 
vinculados y asociados entre sí. 
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Figura 6.5 Módulos contenidos en SolidWorks®. 
 
Fuente: adaptada de [8] 
 
La asociatividad característica de SolidWorks® dada entre piezas, ensambles y 
planos se evidencia en el hecho de que tras la edición de una pieza, se modifica 
de forma automática el ensamble y los planos a los que estuviese vinculado dicho 
elemento, sin necesidad de que estos últimos estuviesen abiertos. 
 Funciones geométricas inteligentes. El uso de recubrimientos, barridos, 
taladros, redondeos, vaciados y demás operaciones, son creadas de forma rápida, 
ágil e intuitiva. En muchos de estos casos las operaciones pueden visualizarse 
mediante una vista preliminar antes de ser creadas, permitiendo la edición antes 
de obtener el resultado final. En la figura 6.6 puede apreciarse la generación de 
una función geométrica inteligente. 
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Figura 6.6 Redondeo sobre una de las aristas superiores de un cubo. 
 
Fuente: [8] 
 
 Gestor de diseño. Conocido también como árbol de operaciones o 
FeatureManager. Este se ubica en el lado izquierdo de la ventana SolidWorks® 
(ver figura 6.7),  proporcionando una vista general de la pieza, el ensamblaje o el 
dibujo activo, incluyéndose de forma histórica las operaciones que han sido 
llevadas a cabo para la generación del modelo, en lugar de hacerlo de forma 
jerárquica. 
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Figura 6.7 Gestor de diseño del FeatureManager o árbol de operaciones. 
 
Fuente: [8] 
 
El gestor de diseño permite visualizar u ocultar operaciones, suprimirlas o 
eliminarlas, y lo que es más importante, modificar sus parámetros de definición. 
 
6.2.2 Módulos de SolidWorks® [7] y [9] 
Cada uno de los tres módulos con los que cuenta SolidWorks® dispone de 
múltiples herramientas de productividad, comunicación y análisis (simulación). 
 Pieza. El módulo de pieza está formado por un entorno de trabajo dónde 
pueden diseñarse modelos mediante el empleo de herramientas de diseño de 
operaciones ágiles e intuitivas (ver figura 6.8). Su facilidad de uso se debe al 
empleo de un entorno basado en Microsoft® Windows® y en el uso de funciones 
clásicas. 
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El conjunto de funciones e iconos permiten crear modelos tridimensionales (3D) 
partiendo de geometrías de croquis (2D) y obtener sólidos, superficies, estructuras 
metálicas, piezas de chapa, piezas multicuerpo, entre otras. 
Figura 6.8 Módulo para la generación de pieza de SolidWorks®. 
 
Fuente: adaptada de [8] 
 
Los modelos creados se gestionan mediante el gestor de diseño dónde se 
incluyen todas las operaciones 3D y 2D utilizadas en la obtención de la pieza. El 
módulo de pieza está totalmente integrado con el resto de módulos y 
funcionalidades de forma que cualquier cambio en su modelo 3D se actualiza en el 
resto de archivos asociados de forma bidireccional. Por otra parte, pueden 
modificarse o editarse operaciones en una pieza sin necesidad de eliminarlas o 
volverlas a crear. 
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Entre los ejemplos comunes de piezas se encuentran los pernos, las espigas y las 
chapas. La extensión de un nombre de archivo de pieza de SolidWorks® es 
.SLDPRT. 
 Ensamblaje. En módulo de ensamblaje está formado por un entorno de 
trabajo preparado para crear conjuntos, ensamblajes o subensamblajes mediante 
la inserción de los modelos 3D creados en el módulo de pieza existentes en 
documentos independientes al ensamblaje (ver figura 6.9). Los ensamblajes se 
definen por el establecimiento de relaciones geométricas de posición entre las 
piezas integrantes. 
Figura 6.9 Módulo para la generación de ensamble de SolidWorks®.  
 
Fuente: adaptada de [8] 
 
La creación de ensamblajes permite analizar las posibles interferencias o choques 
entre los componentes móviles insertados así como simular el conjunto mediante 
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motores lineales, rotativos, resortes y gravedad; permitiendo evaluar la cinemática 
del conjunto. 
La extensión de un nombre de archivo de ensamblaje de SolidWorks® es 
.SLDASM. 
 Dibujo. El módulo de dibujo integrado en SolidWorks® permite crear planos 
con las vistas de los modelos o ensamblajes de forma automática, obteniendo 
proyecciones ortogonales (vistas estándar), secciones y cortes, perspectivas, 
acotación, lista de materiales, vistas explosionadas, entre otras muchas funciones. 
Los documentos de dibujo están totalmente asociados a las piezas y ensamblajes 
de forma que cualquier cambio en ellas se actualizan en tiempo real en sus 
planos, sin tener que modificarlos de forma manual. En la figura 6.10 puede 
apreciarse el módulo de dibujo integrado en SolidWorks®. 
Figura 6.10 Módulo para la generación de dibujo de SolidWorks®. 
 
Fuente: adaptada de [8] 
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Un dibujo es una representación 2D de una pieza o un ensamblaje 3D. La 
extensión de un nombre de archivo de dibujo de SolidWorks® es .SLDDRW. 
 
6.2.3 Interfaces de programación en SolidWorks® [9] y [10] 
SolidWorks® ofrece varios entornos y lenguajes de programación, la selección del 
tipo de interfaz a emplear para crear una aplicación dependerá de las necesidades 
de la aplicación y de la experiencia o conocimientos del programador, dentro de 
estos se tienen: 
 SolidWorks® VBA (Visual Basic for Applications) es un conjunto de 
herramientas basadas en Microsoft® Visual Basic for Applications (VBA) que están 
embebidas dentro de SolidWorks® y nos permiten de forma sencilla definir macros 
en SolidWorks®. Las macros de SolidWorks® VBA se almacenan en archivos con 
extensión .swp 
 
 SolidWorks® VSTA (Visual Studio Tools for Applications) es un conjunto 
de herramientas basadas en Microsoft® VB.NET y C# que están 
embebidas dentro de SolidWorks® y nos permiten definir macros en SolidWorks® 
utilizando los lenguajes de programación Microsoft® VB.NET y C#. 
- Los proyectos de las macros de SolidWorks® VSTA VB se almacenan en 
archivos con extensión .vbproj en los que se crean proyectos en Visual Basic 
.NET. Compilando el proyecto se creará un archivo con extensión .dll 
- Los proyectos de las macros de SolidWorks® VSTA C# se almacenan en 
archivos con extensión .csproj en los que se crean proyectos en C#. Compilando 
el proyecto se creará un archivo con extensión .dll 
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 Se puede utilizar cualquier entorno y lenguaje de programación que soporte 
COM (Component Object Model), o utilizar una extensión de dicho lenguaje que 
incorpore dicha funcionalidad, para crear:  
- Aplicaciones independientes (SolidWorks standalone API) que se 
almacenan en archivos con extensión .exe 
-  (SolidWorks Add-in) que se almacenan en archivos con extensión .dll 
Los lenguajes de programación más utilizados con SolidWorks® son:  
- Visual Basic .NET 
- Visual C++/CLI  
- Visual C# 
- Visual C++ 6.0 
 
6.2.4 Entorno programable en SolidWorks® [1] y [8] 
Para el proyecto en ejecución se enfocará la programación en el entorno VBA 
(Visual Basic for Applications) de SolidWorks®, lenguaje de programación de 
Microsoft® Visual Basic for Applications (VBA)  disponible para grabar, editar y 
ejecutar macros en SolidWorks®. En la figura 6.11 puede apreciarse el entorno de 
programación de Visual Basic for Applications de SolidWorks®, 
Visual Basic for Applications (VBA) es un subconjunto del lenguaje Visual Basic 
que es prácticamente el estándar para programar aplicaciones, con la ventaja de 
que prácticamente todo lo que se puede hacer en Visual Basic se puede hacer 
también en Visual Basic for Applications. Su diferencia principal radica en el hecho 
de que Visual Basic es compilado, mientras Visual Basic for Applications es 
interpretado, es decir, que Visual Basic genera un paquete con una serie de 
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biblioteca  dll y un archivo ejecutable con extensión exe, para cuya ejecución del 
programa realizado en otro computador es necesario ejecutar un instalador que 
descomprime los paquetes de software necesarios; mientras Visual Basic for 
Applications  por ser un lenguaje interpretado, cuyo interprete es office, con lo cual 
cualquier computador que posea office podrá ejecutar el programa realizado. 
Figura 6.11 Entorno de programación de SolidWorks®. 
 
Fuente: adaptada de [8] 
 
En Visual Basic para Aplicaciones el término “para aplicaciones” hace referencia al 
hecho de que el lenguaje de programación y las herramientas de desarrollo están 
integrados con las aplicaciones de Microsoft® Office, de forma que se puedan 
desarrollar nuevas funcionalidades y soluciones a medida, con el uso de estas 
aplicaciones.  
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Un programa computacional escrito mediante cualquier lenguaje de programación 
puede verse a grandes rasgos como un flujo de datos, algunos jugando el papel 
de datos de entrada, otros son datos que cumplen alguna función temporal dentro 
del programa y otros son datos de salida. A lo largo del programa es muy 
frecuente que sea necesaria la entrada en acción de otros programas o procesos. 
A mayor complejidad del problema que resuelve el programa, mayor es la 
necesidad de programar por aparte algunos segmentos de instrucciones que se 
especializan en una tarea o conjunto de tareas.  
 
6.3 Macros 
Las macros son secuencias de comandos y funciones que se almacenan, siendo 
posible su ejecución mediante un botón o manualmente por el parte del usuario 
para crear operaciones automáticamente en un software. Este es el caso del 
proyecto en estudio, para el cual se realiza la programación, macros y demás en 
Microsoft® Office Excel® y SolidWorks®. Dada la particularidad y gran ventaja de 
que ambos software trabajan en su interfaz de programación con Visual Basic for 
Applications se puede grabar una macro bien sea en Microsoft® Office Excel® o 
SolidWorks® que capture una secuencia de acciones y comandos para 
posteriormente ser ejecutado en el otro software. 
Existen algunas limitaciones al grabar una macro en SolidWorks®. Algunas 
funciones, como la modificación de propiedades personalizadas, no quedan 
registradas, sin embargo la mayoría de funciones y procedimientos se graban 
correctamente [11]. 
Una macro es un pequeño programa ejecutable desde la hoja de cálculo para 
Microsoft® Office Excel® o desde un botón en SolidWorks®, y que realiza 
funciones repetitivas o comunes en la normal ejecución de la actividad con la 
herramienta [6]. 
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En resumen una macro consiste en una serie de comandos y funciones que se 
almacenan en un módulo de Microsoft® Visual Basic y que puede ejecutarse 
siempre que se desee. Además de la macros grabadas se pueden crear códigos 
completos que permitan automatizar procesos. 
 
6.3.1 Grabar y ejecutar macros 
En la interfaz de SolidWorks® se puede crear una macro desde la barra de 
herramientas de programación de macros o en el menú herramientas se busca la 
opción Macro en los cuales se puede editar, crear, grabar, ejecutar o detener una 
macro como se aprecia en la figura 6.12. Cuando se graban operaciones 
realizadas con la interfaz del usuario de SolidWorks® pueden ser ejecutadas con 
las macros de SolidWorks®. 
Figura 6.12 Botones y comandos del menú herramientas para la programación de 
macros en SolidWorks®. 
 
Fuente: adaptada de [8] 
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La creación de una nueva macro difiere de la grabación de una macro. Cuando se 
crea una nueva macro, se programa la macro directamente desde la aplicación de 
edición de macros, como por ejemplo Microsoft® Visual Basic. Cuando se graba 
una macro, ésta se crea dentro del software SolidWorks® [8]. 
Una macro contienen las llamadas equivalentes a las funciones de la API (Interfaz 
de programación de aplicaciones) efectuadas cuando las operaciones se realizan 
con la interfaz del usuario [8]. 
Desde Microsoft® Office Excel® la forma más fácil e intuitiva de crear macros es 
mediante el grabador de macros del que dispone Excel. Este grabador de macros 
le permite al usuario grabar las acciones deseadas que posteriormente las traduce 
a instrucciones en VBA, las cuales pueden modificarse posteriormente. 
Existen tres tipos de estructuras básicas que son muy utilizadas en la 
programación de un algoritmo, a saber, la estructura secuencial, la estructura 
condicional y la repetitiva [1]. 
 Flujo secuencial. El flujo secuencial consiste en seguir una secuencia de 
pasos que siguen un orden predeterminado. 
 
 Flujo condicional (If - Else). Un flujo condicional se presenta en un 
programa o procedimiento que debe escoger una acción o proceso a ejecutar, 
dependiendo de condiciones que puedan cumplirse. 
El caso más sencillo ocurre cuando el programa verifica si una condición se 
cumple y en caso de ser verdadera ejecuta un proceso, en tanto que si es falsa 
ejecuta otro proceso. 
 Flujo repetitivo (For-Next, While-Wend, Do While-Loop).El flujo repetitivo 
se presenta en un algoritmo cuando se requiere la ejecución de un proceso o parte 
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de un proceso sucesivamente, hasta que ocurra una condición que permita 
terminar. 
Este tipo de flujos repetitivos se presentan en tres formas que obedecen a 
maneras diferentes de razonarlos pero que en el fondo hacen lo mismo: utilizar un 
contador que empiece en un número y termine en otro, ejecutando el proceso 
cada vez que el contador tome un valor distinto. 
 
6.3.2 Formularios y Controles [4] 
Un formulario (ver figura 6.13) es una ventana o cuadro de diálogo sobre la que se 
diseña el programa con ayuda de un conjunto de controles insertados desde la 
barra de herramientas o cuadro de control. Cada uno de los elementos gráficos 
que pueden formar parte de una aplicación típica de Windows es un tipo de 
control; tales como los botones, las cajas de diálogo y de texto, las cajas de 
selección desplegables, los botones de opción y de selección, las barras de 
desplazamiento horizontales y verticales, los gráficos, los menús, y muchos otros 
tipos de elementos son controles para Visual Basic. Cada control debe tener un 
nombre a través del cual se puede hacer referencia a él en el programa. Visual 
Basic proporciona nombres por defecto que el usuario puede modificar y usar en 
el entorno de programación. 
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Figura 6.13 Formulario con algunos controles y botones desarrollado en 
Microsoft® Visual Basic  de Microsoft® Office Excel®. 
 
Fuente: adaptada de [12] 
 
En la terminología de Visual Basic se llama formulario a una ventana. Un 
formulario puede ser considerado como una especie de contenedor para los 
controles. Una aplicación puede tener varios formularios, pero un único formulario 
puede ser suficiente para las aplicaciones más sencillas. Cada formulario y cada 
tipo de control tienen un conjunto de propiedades que definen su aspecto gráfico y 
su forma de responder a las acciones del usuario. 
La activación de macros y el entorno de programación en Visual Basic para 
Aplicaciones en Microsoft® Office Excel®, se presenta en el anexo multimedia A, 
Tutorial 1: activación de macros en Microsoft® Office Excel®. 
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7.  MÓDULO PARA EL DIMENSIONAMIENTO DEL TURBOCOMPRESOR 
RADIAL Y DETERMINACIÓN DE LOS PARÁMETROS TÉRMICOS DEL FLUIDO 
 
OBJETIVOS ESPECÍFICOS 
 Definir el diagrama de proceso para el módulo de dimensionamiento del 
turbocompresor radial. 
 Identificar el módulo para el dimensionamiento del turbocompresor radial. 
 Identificar los formularios y entornos de entrada de datos para el 
dimensionamiento geométrico y el cálculo térmico del turbocompresor. 
 Definir el diagrama de flujo para la determinación de los parámetros de entrada 
del motor. 
 Diseñar el algoritmo de cálculo para la determinación de los parámetros de 
entrada del motor. 
 Definir el diagrama de flujo para el dimensionamiento geométrico y el cálculo 
térmico de la etapa de compresión. 
 Diseñar el algoritmo de cálculo para el dimensionamiento geométrico y el 
cálculo térmico de la etapa de compresión. 
 Definir el diagrama de flujo para el dimensionamiento geométrico y el cálculo 
térmico de la etapa de expansión. 
 Diseñar el algoritmo de cálculo para el dimensionamiento geométrico y el 
cálculo térmico de la etapa de expansión. 
 
7.1  DIAGRMA DE PROCESO PARA EL MÓDULO DE DIMENSIONAMIENTO 
DEL TURBOCOMPRESOR RADIAL 
El siguiente diagrama de proceso esquematizado en la figura 7.1 representa de 
manera general la secuencia desarrollada para llevar a cabo el dimensionamiento 
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geométrico y el cálculo térmico del turbocompresor radial. Se muestran en él los 
parámetros principales de entrada, como también la relación entre las 
características del motor y las etapas de compresión y expansión que hacen parte 
del turbocompresor. 
Figura 7.1 Diagrama de proceso para el dimensionamiento del turbocompresor. 
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7.2  DESCRIPCIÓN DEL MÓDULO COMPUTACIONAL 
Evaluando las consideraciones y metodologías de diseño expuestas en los 
capítulos 3, 4 y 5 sobre el diseño de compresores centrífugos, turbinas radiales y 
árboles respectivamente, al igual que haciendo uso de los capítulos 1 y 2 acerca 
del estudio de los turbocompresores y sobre la transferencia de energía de las 
turbomáquinas térmicas, se desarrolla el módulo computacional que permite 
dimensionar geométricamente el turbocompresor radial, al igual que se determinan 
las propiedades térmicas del fluido (aire y gases) tras su paso por la 
turbomáquina. 
El módulo computacional es desarrollado en Microsoft® Office Excel® debido a su 
uso práctico y de fácil acceso en el campo de la enseñanza. Su lenguaje de 
programación basado en Visual Basic permite la articulación de este software con 
el software CAD SolidWorks®, logrando con ello pasar de los parámetros 
geométricos y térmicos calculados en  Microsoft® Office Excel® al prototipo virtual 
de los elementos que hacen parte de la etapa de compresión y expansión del 
turbocompresor en SolidWorks®. 
En la figura 7.2 se muestra el módulo que permite determinar las principales 
características geométricas y térmicas del turbocompresor. 
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Figura 7.2 Módulo para el dimensionamiento del turbocompresor radial. 
 
Fuente: adaptada de [2] 
 
Este módulo computacional posee 15 procesos, 8 de los cuales se emplean para 
el dimensionamiento en SolidWorks® de los elementos que hacen parte del 
turbocompresor y los restantes se encargan del correcto dimensionamiento de la 
turbomáquina. Los módulos programados en el entorno de Visual Basic se 
ejecutan basados en macros, cuyos parámetros de entrada y salida se introducen 
y obtienen respectivamente en cuadros o botones de control insertados en forma 
secuencial y lógica, en formularios cuyo manejo es intuitivo y brinda al usuario su 
correcta interacción con el módulo. 
Para un correcto dimensionamiento del turbocompresor se hace necesario 
ejecutar el módulo en el siguiente orden: 
 Características principales del motor 
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 Etapa de compresión (rodete, difusor y carcasa) 
 Etapa de expansión (rotor, distribuidor de entrada y carcasa) 
Esto debido a que el diseño del turbocompresor se basa en un proceso secuencial 
y que a la hora de entrar a dimensionar una etapa se requieren de ciertos 
parámetros previos de la etapa que le antecede y que son automáticamente 
cargados por el módulo una vez se ejecute los formularios respectivos. 
A continuación se realiza una breve descripción de cada uno de estos pasos, 
considerando de manera general cada uno de los parámetros generales de 
entrada requeridos para su dimensionamiento. 
 
7.3  CARACTERÍSTICAS PRINCIPALES DEL MOTOR 
En este apartado deben definirse algunas de las características principales del 
motor a turboalimentar, identificar las condiciones de operación del mismo y 
establecer ciertos parámetros de entrada para dimensionar el turbocompresor. 
En la figura 7.3 se muestra el formulario que visualizará el usuario una vez haya  
ejecutado el módulo “características principales del motor” (el cual se activa dando 
clic sobre el recuadro respectivo que se apreció en la figura 7.2).  
Dentro de los parámetros que se definen están: tipo de combustible a quemar, 
potencia del motor, exceso de aire, entre otros. 
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Figura 7.3 Módulo para definir los parámetros de entrada del motor. 
 
Fuente: adaptada de [3] 
De éste se obtienen parámetros de entrada para dimensionar posteriormente la 
etapa de compresión y la etapa de expansión como son flujos másicos de aire y 
gases respectivamente al igual que las fracciones másicas y molares requeridas 
para su estudio. 
El diagrama de proceso mostrado en la figura 7.4 esquematiza de manera general 
el proceso desarrollado por el algoritmo de cálculo que determina los parámetros 
de entrada iniciales, para luego comenzar a dimensionar los elementos que en 
conjunto harán parte del turbocompresor. 
 
 
 
  
213 
   
Figura 7.4 Diagrama de proceso para definir las características principales del 
motor a turboalimentar. 
 
 
Una vez definido el proceso a desarrollar, se identifican los parámetros de entrada 
necesarios para la generación del módulo, definiendo las características 
principales del motor, se pasa a desarrollar luego de manera lógica y secuencial el 
diagrama de flujo con base en el cual se permita posteriormente generar el código 
en Visual Basic, y que dará lugar a la determinación de los parámetros de entrada 
mínimos para dimensionar el turbocompresor. 
Tanto el diagrama de flujo como el código de programación desarrollado para la 
elaboración del módulo denominado “características principales del motor” se 
encuentran en el anexo B, archivos 1 y 2 respectivamente. 
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7.4  ETAPA DE COMPRESIÓN (RODETE, DIFUSOR Y CARCASA) 
Una vez conocidas las características de operación del motor, se prosigue con el 
dimensionamiento de la etapa de compresión conformada por el rodete, difusor y 
carcasa. 
En la figura 7.5 se muestra el formulario al cual accederá el usuario luego de 
haber ejecutado el módulo “Compresor centrífugo”. Para esta etapa deben 
conocerse las condiciones atmosféricas, como son presión y temperatura, 
definidas en lo posible como la media mensual [1], al igual que otros parámetros 
que relacionan las condiciones de operación de la etapa de compresión. 
Figura 7.5 Módulo para dimensionar la etapa de compresión. 
 
Fuente: adaptada de [3] 
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7.5  DIAGRAMAS DE PROCESO PARA DEFINIR LAS CARACTERÍSTICAS 
GEOMÉTRICAS Y TÉRMICAS DE LA ETAPA DE COMPRESIÓN 
En la figura 7.6 se muestran numeradas las estaciones concernientes al rodete, al 
difusor y a la carcasa cuya numeración concuerda con los subíndices empleados 
para cada variable del diagrama de flujo y el código de programación en Visual 
Basic. 
Figura 7.6 Estaciones de la etapa de compresión, a partir de las cuales se genera 
el diagrama proceso, diagrama de flujo y código de programación. 
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La secuencia establecida en el diagrama de flujo  y el código de programación de 
Visual Basic sintetiza en gran parte la metodología y las consideraciones 
expuestas en el capítulo 3 sobre el diseño de compresores centrífugos, su 
ejecución permite el cálculo de los parámetros geométricos y térmicos de la etapa 
de compresión del turbocompresor.  
El diagrama de flujo y el algoritmo de cálculo desarrollado en Visual Basic para la 
etapa de compresión pueden verse en el anexo B, archivos 3 y 4 respectivamente. 
Los diagramas de proceso que se presentan a continuación muestran de manera 
general los parámetros de entrada necesarios para dimensionar geométricamente 
la etapa de compresión del turbocompresor conformada por un rodete, un difusor 
con álabes y una voluta o carcasa, al igual que se determinan las propiedades 
térmicas del aire tras su paso por esta etapa. 
 
7.5.1  Rodete 
Para dimensionar el rodete se tiene presente la metodología expuesta en el 
capítulo 3 sobre el diseño de compresores centrífugos, el diagrama de proceso 
que se esquematiza en la figura 7.7 muestra de manera general los parámetros 
requeridos y a obtener tras el dimensionamiento del rodete. 
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Figura 7.7 Diagrama de proceso para determinar las características principales 
del rodete en la etapa de compresión. 
 
 
Una vez definidas las condiciones atmosféricas, las revoluciones a las que estará 
sometido el conjunto, la eficiencia de la admisión y la relación de compresión, se 
obtienen los diámetros, anchos, número de álabes, ángulos de flujo, al igual que 
se determinan las propiedades térmicas del aire en la entrada y salida del rodete. 
Debido a que la temperatura en la entrada del rodete es inferior a la temperatura 
atmosférica, para su cálculo se desarrolla un proceso iterativo que una vez 
converja dará paso a la determinación de los parámetros geométricos y térmicos 
restantes. 
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7.5.2  Difusor 
Definidas las características geométricas y térmicas del rodete, se prosigue ahora 
a realizar el dimensionamiento del difusor, teniendo presente que las propiedades 
del flujo a la salida del rodete (estado 2) son equivalentes a la de la entrada del 
difusor (estado 4). El diagrama de proceso de la figura 7.8 muestra de manera 
general los parámetros de entrada y de salida dados para dimensionar el difusor. 
 
Figura 7.8 Diagrama de proceso para determinar las características principales 
del difusor de la etapa de compresión. 
 
 
Los ángulos de flujo, al igual que las características geométricas a definir para el 
dimensionamiento del difusor se obtienen considerando lo expuesto en la sección 
3.5.12, en cuyo caso su geometría dependerá de la del rodete. 
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7.5.3  Voluta 
Su dimensionamiento tiene como referencia las características geométricas del 
difusor y del rodete, ya que son los elementos que albergará en su interior. En la 
figura 7.9 se presenta el diagrama de proceso para su generación. 
Figura 7.9 Diagrama de proceso para determinar las características principales de 
la voluta o carcasa de la etapa de compresión. 
 
La voluta o carcasa se diseña según lo expuesto en la sección 3.5.13 cuya 
geometría sigue la de una espiral logarítmica. 
 
7.6  ETAPA DE EXPANSIÓN (ROTOR, DISTRIBUIDOR DE ENTRADA Y 
CARCASA) 
Finalmente una vez definidas las características de operación del motor al igual 
que las características geométricas y térmicas de la etapa de compresión se 
prosigue con el dimensionamiento geométrico y calculo térmico de la etapa de 
expansión conformada por la carcasa, el distribuidor de entrada y el rotor. 
El formulario al cual podrá acceder el usuario  una vez haya ejecutado el módulo 
“Turbina radial” se puede apreciar en la figura 7.10. Para esta etapa basta con 
introducir tres parámetros, cuyos intervalos para la elección de sus posibles 
valores fueron expuestos en el capítulo 4, y que se presentan también en dicha 
figura. 
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Figura 7.10 Módulo para dimensionar la etapa de expansión. 
 
Fuente: adatada de [3] 
 
7.7  DIAGRAMAS DE PROCESO PARA DEFINIR LAS CARACTERÍSTICAS 
GEOMÉTRICAS Y TÉRMICAS DE LA ETAPA DE EXPANSIÓN 
En la figura 7.11 se muestran numeradas las estaciones concernientes a la voluta 
o carcasa de admisión, al distribuidor de entrada y al rotor cuya numeración 
concuerda con los subíndices empleados para cada variable del diagrama de flujo 
y el código de programación en Visual Basic. 
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Figura 7.11 Estaciones de la etapa de expansión, a partir de las cuales se genera 
el diagrama proceso, diagrama de flujo y código de programación. 
 
 
Gran parte de la metodología y las consideraciones expuestas en el capítulo 4 
sobre el diseño de turbinas radiales, se establecen de manera secuencial en el 
diagrama de flujo y el código de programación en Visual Basic, presentados en el 
anexo B, archivos 5 y 6 respectivamente, cuya ejecución permite el cálculo de los 
parámetros geométricos y térmicos de la etapa de expansión del turbocompresor. 
A continuación se presentan los diagramas de proceso, que permiten de manera 
general apreciar los parámetros de entrada necesarios para dimensionar 
geométricamente la etapa de expansión del turbocompresor, la cual se encuentra 
conformada por un rotor, un distribuidor de entrada y una voluta o carcasa de 
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admisión. A partir de estos diagramas pueden también determinarse las 
propiedades térmicas de los gases de escape tras su paso por esta etapa. 
 
7.7.1  Rotor 
Para dimensionar el rotor se tiene presente la metodología expuesta en el capítulo 
4 sobre el diseño de turbinas radiales, el diagrama de proceso que se 
esquematiza en la figura 7.12 muestra de manera general los parámetros 
requeridos y a obtener tras el dimensionamiento del rotor. 
Figura 7.12 Diagrama de proceso para determinar las características principales 
del rotor en la etapa de expansión. 
 
 
Debido a que el rotor de la turbina se encuentra unido coaxialmente al árbol del 
compresor su velocidad de rotación es igual al de este último, por otra parte, dado 
que el conjunto turboalimentador ocupa un espacio determinado se diseña el rotor 
considerando que su diámetro exterior es igual al diámetro exterior del rodete del 
compresor. Una vez conocidas las propiedades térmicas de los gases de escape, 
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al igual que algunas relaciones geométricas y térmicas se obtienen los diámetros, 
anchos, número de álabes, ángulos de flujo, al igual que se determinan las 
propiedades térmicas de los gases de escape en la entrada y salida del rotor. 
Para un correcto dimensionamiento del rotor se llevan a cabo procesos iterativos 
en cuanto a la determinación del número de álabes, al ancho de los mismos, al 
área de entrada del distribuidor y la presión de los gases de escape, que hacen de 
la ejecución del código un proceso cíclico  que luego de converger dará paso a la 
determinación de los parámetros geométricos y térmicos restantes. 
 
7.7.2  Distribuidor de entrada 
Definidas las características geométricas y térmicas del rotor, se prosigue con el 
dimensionamiento del distribuidor de entrada teniendo presente que las 
propiedades del flujo a la salida del distribuidor (estado 2) son equivalentes a las 
de la entrada del rotor (estado 4). El diagrama de proceso de la figura 7.13 
muestra de manera general los parámetros de entrada y de salida dados para 
dimensionar el distribuidor de entrada. 
Figura 7.13 Diagrama de proceso para determinar las características principales 
del distribuidor de entrada de la etapa de expansión. 
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Los ángulos de flujo, al igual que las características geométricas a definir para el 
dimensionamiento del distribuidor de entrada se obtienen considerando lo 
expuesto en la sección 4.5.4, teniendo presente que su geometría depende de la 
configuración del rotor. 
 
7.7.3  Voluta o carcasa de admisión 
Su dimensionamiento tiene como referencia las características geométricas del 
distribuidor de entrada y del rotor ya que son los elementos que albergará en su 
interior. En la figura 7.14 se presenta el diagrama de proceso para su generación. 
Figura 7.14 Diagrama de proceso para determinar las características principales 
de la voluta o carcasa de admisión de la etapa de expansión. 
 
La voluta o carcasa de admisión se diseña según lo expuesto en la sección 4.5.3 
cuya geometría sigue la de una espiral logarítmica. 
 
7.8  Generación de prototipos virtuales en SolidWorks® 
Una vez obtenidos los principales parámetros geométricos del turbocompresor tras 
la ejecución de los formularios previamente descritos, se prosigue con el 
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dimensionamiento de los prototipos virtuales en SolidWorks® que en conjunto 
hacen parte de turbocompresor, y que son: 
Etapa de compresión 
 Rodete 
 Difusor 
 Voluta o carcasa 
Etapa de expansión 
 Rotor 
 Distribuidor de entrada 
 Voluta o carcasa de admisión 
 Árbol 
 
El código desarrollado en Visual Basic que permite generar la interfaz de 
programación entre Microsoft® Office Excel® y SolidWorks® puede verse en el 
anexo B, archivo 7, para cada uno de los elementos antes mencionados. Su 
función consiste básicamente en gobernar geométricamente a cada uno de los 
elementos que hacen parte del turbocompresor mediante el control de variables 
globales y operaciones definidas previamente sobre los prototipos virtuales. 
 
REFERENCIAS 
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8.  APLICACIÓN DEL MÓDULO COMPUTACIONAL PARA EL 
DIMENSIONAMIENTO  DEL TURBOCOMPRESOR 
 
OBJETIVOS ESPECÍFICOS 
 Definir los parámetros de entrada para el dimensionamiento del 
turbocompresor. 
 Ejecutar el módulo computacional para el dimensionamiento geométrico de la 
etapa de compresión y expansión que hacen parte del turbocompresor en una 
aplicación específica o particular. 
 Identificar el comportamiento del fluido tras su paso por la etapa de compresión 
y expansión. 
 Realizar el análisis de flujo para los elementos que conforman el 
turbocompresor mediante el software CAD SolidWorks®. 
 Validar los elementos que hacen parte del turbocompresor mediante el análisis 
de elementos finitos que brinda la herramienta de SolidWorks®. 
 Diseñar un video tutorial donde se explique el manejo del programa para el 
dimensionamiento del turbocompresor. 
 
 
8.1 APLICACIÓN DE MÓDULO COMPUTACIONAL DESARROLLADO EN 
MICROSOFT® OFFICE EXCEL® 
Con base en lo expuesto en los capítulos anteriores sobre el diseño de 
turbocompresores, en los cuales se expusieron las metodologías a utilizar para el 
dimensionamiento geométrico y cálculo de las propiedades térmicas del fluido al 
circular por las etapas de compresión y expansión, lo mismo que el 
dimensionamiento previo del árbol, se procede a realizar la validación del módulo 
computacional realizado en Microsoft® Office Excel® y de los prototipos virtuales 
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obtenidos en SolidWorks®. Para ello, se definen en primera instancia las 
características básicas del vehículo a turboalimentar, en este caso las de un 
vehículo Diesel, con lo cual se posibilita luego la asunción y validación de algunos 
resultados. 
En este apartado se lleva a cabo la aplicación del módulo computacional descrito 
en el capítulo 7 para el dimensionamiento geométrico y cálculo de las propiedades 
termodinámicas del aire y de los gases de escape que interactúan con el 
turbocompresor en sus etapas de compresión y expansión respectivamente. 
 
8.1.1  Descripción del vehículo a turboalimentar 
Con el propósito de aplicar el diseño del turbocompresor a un caso práctico real, 
se toman de [1], los parámetros de entrada del motor a turboalimentar (ver tabla 
8.1), los cuales corresponden a un motor Diesel de 4 tiempos y 6 cilindros que, 
aspirando directamente de la atmósfera en condiciones normales, desarrolla    220 
hp a 2200 rpm. 
Tabla 8.1 Características del motor Diesel a turboalimentar. 
Parámetro Valor 
Potencia máxima 220 hp = 162 kW a 2200 rpm 
Par máximo 840 N.m a 1300 rpm 
Cilindrada 12 L = 12000 cm^3 
Diámetro Carrera 130 mm 
Carrera 150 mm 
Presión de combustión 11000 kPa 
Presión de compresión 3000 kPa a 3400 kPa 
Presión de inyección 50000 kPa 
Relación de compresión 16 
Presión media efectiva 750 kPa a plena carga 
Fuente: [1] 
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Una vez conocidas las características del motor a turboalimentar, se prosigue con 
la definición de los parámetros a introducir en el módulo computacional en los 
formularios correspondientes, a continuación se describe el proceso llevado a 
cabo para definir cada uno. 
 
8.1.2  Parámetros de entrada del motor 
Dado que el turbocompresor a dimensionar es adaptado al vehículo Diesel con las 
características definidas en la tabla 8.1 se toman los parámetros de entrada 
necesarios con los cuales se podrá identificar las características del flujo másico 
de aire y de combustible (ver figura 8.1). 
Figura 8.1 Parámetros de entrada del motor. 
 
Fuente: adaptada de [2] 
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Una vez introducidos los parámetros pertinentes en el formulario representado en 
la figura 8.1, y luego de su ejecución, se obtienen los valores que se muestran en 
la figura 8.2, los cuales permiten dimensionar el turbocompresor. 
Figura 8.2 Parámetros de entrada para dimensionar el turbocompresor. 
 
Fuente: adaptada de [2] 
 
Algunos de los parámetros de entrada definidos en los formularios que relacionan 
las características del motor, lo mismo que para aquellos que definen las etapas 
de compresión y expansión, son obtenidos de las consideraciones expuestas en 
los capítulos 3 y 4. 
Suponiendo que el vehículo opera bajo condiciones normales, se definen las 
propiedades del aire a condiciones atmosféricas, esto es, una presión estándar de 
101,325 kPa y una temperatura promedio de 25 °C, parámetros que permitirán 
posteriormente conocer las características del aire antes de su ingreso al 
compresor al igual que la presión con la cual los gases de escape salen a la 
atmósfera.  
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8.1.3  Etapa de compresión 
Para el dimensionamiento geométrico y el cálculo de las propiedades 
termodinámicas del aire tras su paso por la etapa de compresión se definen en el 
formulario correspondiente (ver figura 8.3) los parámetros de entrada requeridos 
para la ejecución de módulo que dimensiona el rodete, el difusor y la carcasa de la 
etapa de compresión. 
Figura 8.3 Parámetros de entrada para el dimensionamiento de la etapa de 
compresión. 
 
Fuente: adaptada de [2] 
 
Una vez definidos los parámetros previos para la etapa de compresión, luego de 
activar el botón CALCULAR (figura 8.3), se visualiza un formulario multipágina en 
el cual, se pueden obtener algunas características del turbocompresor en esta 
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etapa, tales como los triángulos de velocidad concernientes en la admisión y 
descarga del rodete (ver figura 8.4), el número de álabes del rodete y el difusor 
concerniente para esta aplicación.  
Figura 8.4 Triángulos de velocidad a la entrada y salida del rodete. 
 
Fuente: adaptada de [2] 
 
En el caso de las dimensiones principales de los elementos que conforman la 
etapa de compresión, puede verse el plano mostrado en la figura 8.5, de la cual, 
se define las medidas respectivas para el diseño del rodete y el difusor.  
  
233 
   
Figura 8.5 Dimensiones principales del rodete y el difusor, obtenidas con el 
módulo computacional desarrollado para la etapa de compresión. 
 
Fuente: adaptada de [2] 
 
Ejecutado el botón CARCASA COMPRESOR que se visualiza en la figura 8.5, se 
obtienen las dimensiones principales de la carcasa de la etapa de compresión (ver 
figura 8.6). 
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Figura 8.6 Dimensiones principales de la carcasa obtenidas con el módulo 
computacional desarrollado para la etapa de compresión. 
 
Fuente: adaptada de [2] 
 
El módulo desarrollado para el dimensionamiento geométrico de la etapa de 
compresión, también permite obtener las propiedades termodinámicas del aire al 
pasar por esta turbomáquina, definidas en la admisión y descarga del rodete y 
difusor; éstas, al igual que los coeficientes característicos de diseño, potencias, 
entre otras, pueden encontrarse en el anexo B, archivo 8. 
 
8.1.4  Etapa de expansión 
De manera análoga a lo realizado en el formulario desarrollado para la etapa de 
compresión, se muestra en la figura 8.7 los parámetros requeridos para realizar el 
dimensionamiento geométrico y el cálculo de las propiedades termodinámicas de 
los gases de combustión al transitar por la etapa de expansión. 
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Figura 8.7 Parámetros de entrada para el dimensionamiento de la etapa de 
expansión. 
 
Fuente: adaptada de [2] 
 
Definidos los parámetros solicitados en el formulario (ver figura 8.7), y luego de 
ejecutarlo mediante el botón CALCULAR, se obtiene un formulario multipágina, en 
el cual se tienen las características del turbocompresor en su etapa de expansión, 
los triángulos de velocidad en la admisión y descarga del rotor son algunos de 
ellos (ver figura 8.8), como también el número de álabes correspondiente para el 
rotor y el distribuidor de entrada. 
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Figura 8.8 Triángulos de velocidad a la entrada y salida del rotor. 
 
Fuente: adaptada de [2] 
 
El plano que se aprecia en la figura 8.9, presenta las medidas para rotor y 
distribuidor de entrada obtenidas por el módulo para el dimensionamiento de la 
etapa de expansión. 
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Figura 8.9 Dimensiones principales del rotor y el distribuidor de entrada, obtenidas 
con el módulo computacional desarrollado para la etapa de expansión. 
 
Fuente: adaptada de [2] 
 
La obtención de los parámetros geométricos principales de la carcasa de la etapa 
de expansión, se obtienen luego de dar click en el botón CARCASA TURBINA 
que se mostró en la figura 8.9, y cuyos valores se presentan en la figura 8.10. 
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Figura 8.10 Dimensiones principales de la carcasa obtenidas con el módulo 
computacional desarrollado para la etapa de expansión. 
 
Fuente: adaptada de [2] 
 
En el anexo B, archivo 8, se presentan las propiedades termodinámicas de los 
gases de combustión que interactúan con la etapa de expansión, lo mismo que los 
coeficientes característicos de diseño, potencias y demás                                                                                                                                                                                                                                                                            
parámetros que se obtienen a partir del módulo desarrollado para el 
dimensionamiento de la etapa de expansión. 
El manejo del módulo computacional, denominado TurboMecTR 1.0 se presenta 
en el anexo multimedia A, Tutorial 2: manejo del módulo computacional en 
Microsoft® Office Excel®. 
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8.2  GENERACIÓN DE LOS PROTOTIPOS VIRTUALES DE LOS ELEMENTOS 
QUE CONFORMAN EL TURBOCOMPRESOR EN SOLIDWORKS® 
A partir de los formularios utilizados en la sección 8.1, para el dimensionamiento 
geométrico del turbocompresor, para el caso en estudio se exportan los resultados 
obtenidos a una hoja de informe en Microsoft® Office Excel®, que contiene los 
parámetros principales para el dimensionamiento de la turbomáquina en mención, 
los cuales se muestran en la tabla 8.2. 
Tabla 8.2 Dimensiones principales de los elementos que conforman el 
turbocompresor. 
Etapa de Compresión Etapa de Expansión 
Rodete   Rotor   
D1 [mm] 47,55 d5  [mm] 34,76 
D2  [mm] 76,46 d4  [mm] 76,46 
b1 [mm] 9,73 b5 [mm] 33,21 
b2 [mm] 4,67 b4 [mm] 10,46 
α1 [°] 90,00 α5 [°] 0,00 
β1 [°] 30,00 β5 [°] 57,36 
α2 [°] 34,02 α4 [°] 70,00 
β2 [°] 37,49 β4 [°] 34,48 
Zrodete [-] 15,00 Zrotor [-] 14,00 
Difusor   Distribuidor 
D3  [mm] 76,96 d3  [mm] 76,96 
D4 [mm] 84,11 d2  [mm] 85,64 
D5  [mm] 114,70 d1  [mm] 126,17 
b4 [mm] 4,67 b2 [mm] 10,46 
b5 [mm] 4,67 b1 [mm] 10,46 
b6 [mm] 5,60 α2 [°] 70,00 
α4 [°] 37,02 Zdistribuidor [-] 12,00 
α5 [°] 38,00 dc [mm] 13,90 
Zdifusor [-] 25,00 LC [mm] 30,59 
Dc [mm] 20,25 de [mm] 8,30 
LC [mm] 34,41 
Lrodete→rotor [mm] 122,34 
De [mm] 7,01 
Fuente: adaptada de [3] 
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Una vez obtenidas las dimensiones principales de los elementos que conforman el 
turbocompresor, se prosigue con la generación de los prototipos virtuales:            
a) rodete, b) difusor, c) carcasa (etapa de compresión), d) rotor, e) distribuidor de 
entrada, f) carcasa (etapa de expansión) y g) árbol, mediante una interfaz de 
programación que al ejecutar el botón correspondiente a cada uno de los 
elementos (ver figura 8.11), captura los parámetros mostrados en la tabla 8.2, 
generando los modelos respectivos. 
Figura 8.11 Botones para el dimensionamiento en 3D  de los elementos que 
conforman el turbocompresor. 
 
Fuente: adaptada de [3]  
 
En la figura 8.12 se ilustra siete (7) elementos generados en el software CAD  de 
diseño SolidWorks®, conforme a las necesidades planteadas en el caso 
estudiado. 
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Figura 8.12 Elementos del turbocompresor generados por el módulo 
computacional en SolidWorks®. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
El ensamble de las piezas generadas, se realiza directamente en SolidWorks®, 
del cual se muestra una vista en explosión en la figura 8.13. Para mayor claridad, 
se ha cambiado la apariencia de algunos de sus elementos con el fin de posibilitar 
la diferenciación de cada uno de ellos dentro del conjunto. 
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Figura 8.13 Vista en explosión del ensamble del turbocompresor. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
 
Debido a que no está dentro de los alcances del proyecto, la figura 8.13 no 
presenta el estator al cual se une el conjunto sobrealimentador, estator que 
alberga en sí el sistema de refrigeración. 
 
La generación de piezas y planos del turbocompresor mediante el módulo 
computacional, denominado TurboMecTR 1.0 se presenta en el anexo multimedia 
A, Tutorial 3: interfaz entre Microsoft® Office Excel® y SolidWorks®. 
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8.3  VALIDACIÓN DE LOS ELEMENTOS QUE CONFORMAN EL 
TURBOCOMPRESOR 
Para los prototipos virtuales  generados, se desarrolla una simulación de flujo y 
una análisis de elementos finitos en SolidWorks®, con el propósito de determinar 
el comportamiento del fluido al pasar por la turbomáquina, y de esa forma, validar 
la resistencia mecánica de sus componentes a los esfuerzos producidos por las 
solicitaciones de carga generadas bajo las condiciones de operación. 
 
8.3.1 Análisis de flujo generado en las etapas de compresión y expansión  
Con el propósito de analizar el comportamiento del fluido de trabajo tanto para la 
etapa de compresión como por la etapa de expansión, se llevan a cabo dos 
análisis de flujo: uno mediante SolidWorks FloXpress y el otro en SolidWorks Flow 
Simulation los cuales permiten ver el comportamiento del fluido al interactuar con 
la turbomáquina y determinar las características termodinámicas del mismo. 
 Análisis de flujo en SolidWorks FloXpress: SolidWorks® posee dentro 
de sus módulos de diseño una herramienta preliminar para el análisis básico de 
flujo denominada SolidWorks FloXpress que permite visualizar el comportamiento 
del fluido (agua o aire) al transitar por un elemento ya sea en el entorno de pieza o 
ensamble [5]. 
Tanto para la etapa de compresión como para la etapa de expansión, se definen  
las características del flujo en la admisión y descarga, basado en los resultados 
obtenidos en el módulo computacional desarrollado en Microsoft® Office Excel®, 
tales como la presión, temperatura y flujo másico. En las figuras 8.14 y 8.15 se 
muestra el comportamiento del flujo al pasar a través de la etapa de compresión y 
expansión.  
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Figura 8.14 Comportamiento del fluido tras su paso por la etapa de compresión:         
a) Vista isométrica, b) Vista frontal. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
De la figura 8.14 puede apreciarse como el aire al interactuar inicialmente con el 
rodete, luego de ser tomado de la atmósfera, se direcciona radialmente hacia el 
difusor quien conduce el mismo hacia la carcasa. Las líneas de flujo de aire 
presentes en esta imagen tras su variación de color muestran el incremento de la 
presión y la temperatura al circular por la etapa de compresión. 
Por su parte en la figura 8.15, se muestra un comportamiento similar para la etapa 
de expansión, siendo para este caso la carcasa el elemento por donde se admite 
el fluido a alta presión y temperatura, proveniente de la cámara de combustión del 
motor, para que posteriormente, sea enviado a la atmósfera luego de ceder gran 
parte de su energía cinética al interactuar con el rotor. 
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Figura 8.15 Comportamiento del fluido tras su paso por la etapa de expansión:            
a) Vista isométrica, b) Vista frontal. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
De la figura anterior, se puede observar como el aire luego de ingresar por la 
carcasa, es direccionado al distribuidor de entrada, quien guía el fluido hacia el 
rotor. Las líneas de flujo visualizadas en ella, permiten apreciar la caída de presión 
y de temperatura al interactuar con el rotor de la turbina. 
El análisis de flujo mediante SolidWorks FloXpress para la etapa de compresión y 
expansión del turbocompresor, para la aplicación en estudio, se presenta en el 
anexo multimedia A, Tutorial 4: simulación de flujo en el turbocompresor mediante 
SolidWorks®. 
 Análisis de flujo mediante SolidWorks Flow Simulation: para conocer 
las características termodinámicas del fluido al entrar en interacción con la 
turbomáquina (turbocompresor) se hace uso del paquete de simulación que trae 
consigo SolidWorks Flow Simulation el cual permite determinar la presión, 
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temperatura, velocidad y demás parámetros del fluido antes, durante y después de 
circular por los elementos que conforman el turbocompresor. 
Los estudios desarrollados en SolidWorks Flow Simulation se basan en análisis de 
fluido computacional (CFD) los cuales permiten, de manera eficaz, realizar la 
simulación del flujo de un fluido (líquido o gas) interna o externamente respecto a 
un elemento mecánico. A través de este tipo de análisis se pueden obtener las 
fuerzas y momentos generados por el fluido al interactuar con el elemento en 
estudio [6]. 
El análisis de flujo implementado en SolidWorks Flow Simulation para el 
turbocompresor, se divide en el estudio para la etapa de compresión y expansión, 
dado que las características y propiedades termodinámicas del fluido que 
interactúa en una de ellas difieren a las de la otra etapa, pues entre ellas se halla 
la cámara de combustión del motor. De lo anterior se constata del porqué se hace 
necesario el estudio de cada etapa de manera independiente para la obtención de 
resultados más fiables. 
Se muestran a continuación los resultados obtenidos en el proceso de simulación 
mediante SolidWorks Flow Simulation en las etapas de compresión y expansión. 
 
 Etapa de compresión: el análisis de flujo desarrollado en SolidWorks Flow 
Simulation para la etapa de compresión, se generó considerando de manera 
independiente los dos estudios siguientes: a) rodete: ya que dentro del conjunto es 
el único elemento que está en rotación, y b) difusor y carcasa, a partir de los 
cuales identificar las características del fluido al interactuar con cada uno de estos 
elementos. Para ambas simulaciones fue necesario definir un volumen de control 
que contuviese tanto el elemento de estudio como el fluido de trabajo, en este 
caso aire. 
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En la figura 8.16,  se muestra el volumen de control definido para el rodete, al igual 
que para el conjunto (etapa de compresión). 
Figura 8.16 Volúmenes de control definidos: a) Rodete, b) Etapa de compresión. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
Una vez definidas las condiciones de contorno, como son: velocidad de rotación 
(rodete), flujo másico de aire, presión y temperatura se ejecuta la simulación de 
flujo, de la cual se obtuvieron los siguientes resultados para la etapa de 
compresión. 
- Rodete: se presenta en las figuras 8.17, 8.18 y 8.19 respectivamente, la 
evolución de las propiedades termodinámicas del fluido al pasar por el rodete del 
compresor centrífugo. 
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Figura 8.17 Distribución de: a) Presión, b) Velocidad, a través del rodete del 
compresor centrífugo. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
En la figura anterior puede observarse el aumento de presión y velocidad del fluido 
desde la admisión (zona de menor diámetro) hasta la descarga. Las 
sobrepresiones generadas en la entrada (zona de color rojo) pueden presentarse 
debido al choque del fluido con esta sección; en lo demás, el fluido sigue un 
comportamiento uniforme al interactuar con el rodete. 
La figura 8.18, permite dar mayor claridad al comportamiento de las líneas de flujo 
desarrolladas en el rodete, en donde se aprecia que en la admisión los vectores 
de velocidad tienden a ser horizontales mientras por su parte en la descarga 
tienen un comportamiento vertical, resultados que constatan las hipótesis 
consideradas sobre entrada y salida de flujo axial y radial respectivamente. 
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Figura 8. 18 Evolución de la velocidad del fluido a lo largo del rodete. 
 
Fuente: [4] 
 
Por otra parte en la figura 8.19, se muestra la distribución de temperaturas para el 
fluido y el rodete obtenidas de la simulación de flujo. 
Figura 8.19 Distribución de: a) Temperatura del fluido, b) Temperatura del sólido, 
en el rodete del compresor centrífugo. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
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De la figura 8.19 se tiene que la máxima temperatura que alcanza el rodete esta 
aproximadamente unos 21 °C por debajo de la temperatura alcanzada por el aire 
en su proceso de compresión. Es de recordar, que la temperatura del solido 
(rodete) gracias a los sistemas de lubricación que suelen incorporarse a los 
sistemas de sobrealimentación, se ve reducida satisfactoriamente. 
 
- Difusor: con el propósito de identificar el comportamiento del aire en el 
difusor, una vez haya pasado por el rodete, se visualiza en la figura 8.20 el 
incremento de presión y temperatura del aire al pasar por este elemento. 
 
Figura 8.20 Distribución de: a) Presión, b) Temperatura del fluido, a través del 
difusor. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
- Carcasa: este elemento quien recibe del rodete y el difusor 
respectivamente el aire con un aumento de presión y temperatura, se encarga de 
direccionar el fluido al múltiple de admisión del motor. El la figura 8.21, puede 
notarse que en la caracola se tiene una presión constante, esto permite validar el 
principio bajo el cual fue concebida, la teoría del momento angular de flujo 
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constante, donde todas las partículas presentan la misma presión sin considerar 
los efectos de la fricción (ver sección 3.5.13). 
Figura 8.21 Distribución de presión a través de la carcasa de la etapa de 
compresión. 
 
Fuente: [4] 
 
La evolución de la temperatura en la carcasa puede apreciarse en la figura 8.22, 
en la cual se puede distinguir que en la caracola, se tiene una temperatura del 
fluido (aire) constante. 
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Figura 8.22 Distribución de temperatura a través de la carcasa de la etapa de 
compresión. 
 
Fuente: [4] 
 
 Etapa de expansión: de manera análoga al análisis de flujo desarrollado 
mediante SolidWorks Flow Simulation para la etapa de compresión, se define el 
análisis de flujo para la etapa de expansión. En la cual, dado que también posee 
solo un elemento que rota (rotor) se realiza para éste, lo mismo que para el 
distribuidor de entrada y la carcasa, estudios de manera independiente; logrando 
obtener en ambos casos las características del fluido al interactuar con cada uno 
de estos elementos. 
Los volúmenes de control definidos para el estudio del rotor y del conjunto (etapa 
de expansión) respectivamente, se muestran en la figura 8.23. 
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Figura 8.23 Volúmenes de control definidos: a) Rotor, b) Etapa de expansión. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
Identificadas algunas propiedades termodinámicas necesarias para el desarrollo 
de la simulación de la etapa de expansión, entre las cuales están: a) velocidad de 
rotación (rotor), b) flujo másico de los gases de combustión, c) presión y               
d) temperatura, se definen los parámetros de entrada requeridos para llevar a 
cabo la simulación de flujo. 
Luego de ejecutar la simulación, modificando el grado de refinamiento de la malla 
(el máximo posible para cada caso) se obtienen los siguientes resultados. 
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- Rotor: el análisis se realiza de manera análoga al desarrollado para el 
rodete (etapa de compresión). Al estar acoplados solidariamente al árbol, giran a 
la misma velocidad de rotación (90000 rpm). Dentro del proceso de simulación, la 
rotación del elemento se contempla utilizando regiones globales de rotación, que 
permite identificar en éste, las características termodinámicas del fluido de trabajo. 
En las figuras 8.24, 8.25 y 8.26 puede apreciarse el comportamiento de la presión, 
velocidad y temperatura del fluido. 
Figura 8.24 Distribución de: a) Presión, b) Velocidad, a través del rotor de la 
turbina de flujo radial. 
 
Fuente: aptada de [4] 
 
De la figura 8.24 puede observarse como decrece la presión y velocidad del fluido 
desde la entrada (zona de mayor diámetro) hasta la salida. Igual a como ocurrió 
en el caso del rodete se presenta una sobrepresión en el álabe a la entrada (zona 
de color rojo, figura 8.24.a). 
Con el propósito de visualizar de mejor forma el comportamiento de las líneas de 
flujo desarrolladas en el rotor, la figura 8.25 muestra la evolución de la velocidad 
en la admisión, para la cual los vectores de velocidad son verticales, mientras que 
en la descarga tienden a ser horizontales, resultados que constatan las hipótesis 
consideradas sobre entrada de flujo radial y salida axial 
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Figura 8. 25 Evolución de la velocidad del fluido a lo largo del rotor. 
 
Fuente: [4] 
 
Por otra parte en la figura 8.26, se muestra la distribución de temperaturas para el 
fluido y el rotor obtenidas de la simulación de flujo. 
Figura 8.26 Distribución de: a) Temperatura del fluido, b) Temperatura del sólido, 
en el rotor de la turbina de flujo radial. 
 
Fuente: aptada de [4] 
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A partir de la figura 8.26 puede inferirse como decrece la temperatura del fluido y 
la temperatura del solido desde la admisión hasta la descarga del rotor, 
observando además un incremento de la temperatura del fluido en comparación 
con la del sólido. La temperatura del rotor deberá estar por debajo, y más aún 
gracias a la constante lubricación proveniente del motor, para los 
turbocompresores que se refrigeran mediante este sistema. 
 
- Distribuidor de entrada: al estudiar el distribuidor y la carcasa en conjunto, 
se obtuvieron los resultados mostrados en la figura 8.27, para el distribuidor de 
entrada, en la cual se aprecia la evolución de la presión y la temperatura del fluido 
al interactuar con el mismo. 
Figura 8.27 Distribución de: a) Presión, b) Temperatura del fluido, a través del 
distribuidor de entrada. 
 
Fuente: aptada de [4] 
 
- Carcasa: diseñada, según se constató en la sección 4.5.5, bajo el mismo 
principio con el cual se generó la carcasa de la etapa de compresión. En la figura 
8.28, se aprecia que la presión del fluido es constante en la caracola. Por otra 
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parte, la temperatura del fluido al pasar por la carcasa permanece constante, 
como puede verse en la figura 8.29. 
Figura 8.28 Distribución de presión a través de la carcasa de la etapa de 
expansión. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
Figura 8.29 Distribución de temperatura a través de la carcasa de la etapa de 
expansión. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
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8.3.2  Validación de los elementos del turbocompresor mediante análisis de 
elementos finitos (FEA) [7] y [8] 
El análisis de elementos finitos es un método numérico de resolución de 
ecuaciones diferenciales que opera discretizando el modelo de estudio en 
elementos de forma variada, conectados entre sí mediante nodos. Este análisis 
parte del cálculo matricial en el planteamiento del equilibrio en los nodos mediante 
un sistema de ecuaciones, resultado de la contribución de los elementos [7]. Dicho 
análisis busca obtener resultados lo más cercanos a la realidad sin ser necesarios 
la construcción del modelo físico y el sometimiento del mismo a condiciones de 
trabajo bajo carga y esfuerzo. 
Suelen usarse modelos triangulares (2D), elementos tetraédricos (3D) y elementos 
de vigas como geometrías individualizadas en los tipos de análisis, para cuyo caso 
en SolidWorks®  se resuelven con un solver Direct Sparse o iterativo, siendo los 
triangulares quienes conservan simplicidad y permiten ser realizados en equipos 
normales con la desventaja de resultados menos precisos. Por su parte, los 
modelos en 3D requieren de  software con mayor capacidad de procesamiento de 
datos para obtener resultados más precisos. Para la discretización del elemento, 
SolidWorks® emplea el método adaptativo h o p, métodos que permiten hallar 
soluciones más precisas. 
La precisión en el mallado del modelo a analizar  mediante algunas herramientas, 
como lo son: la adaptación a curvatura, el refinamiento mismo de la malla, el 
control de mallado, entre otros, brindan la posibilidad de resultados más precisos y 
confiables. 
El módulo de SolidWorks Simulation usado para analizar los elementos que en 
conjunto hacen parte del turbocompresor, se basa en el método de análisis de 
elementos finitos para calcular las tensiones, desplazamientos y deformaciones 
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producidas en cada uno de estos elementos. Dichos efectos se deben a cargas 
operativas como las siguientes [8]: 
 Fuerzas 
 Presiones 
 Aceleraciones 
 Temperaturas 
 Contacto entre componentes 
Las cargas para desarrollar éste tipo de análisis pueden importarse de estudios 
previos de simulaciones de flujo, térmicas o de movimiento. Para abordar el 
análisis del turbocompresor, se toman los efectos de las cargas de flujo 
producidas sobre los elementos del turbocompresor tras el análisis desarrollado en 
SolidWorks Flow Simulation, cuyos resultados se presentaron en la sección 8.3.1. 
Para el análisis de elementos finitos ejecutado en SolidWorks Simulation  se 
agrupan nuevamente los elementos de estudio del turbocompresor en las etapas 
de compresión y expansión, al mismo tiempo se realiza el estudio del árbol 
diseñado para esta aplicación. 
 
 Etapa de compresión: los resultados obtenidos del análisis de elementos 
finitos mediante SolidWorks Simulation  se muestran a continuación para los 
elementos que conforman la etapa de compresión. 
 
 Rodete: en la figura 8.30 se presenta el modelo virtual del rodete generado 
en SolidWorks®  con su mallado respectivo. 
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Figura 8.30 Rodete: a) Prototipo virtual, b) Mallado adaptado en curvatura. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
Las características del material empleado para el rodete se aprecian en la tabla 
8.3, correspondientes a las de una aleación de aluminio 7075-T6. 
Tabla 8.3 Propiedades mecánicas de la aleación de aluminio 7075-T6. 
 
Fuente: [4] 
 
Basado en la geometría mostrada en la figura 8.30 se llevan a cabo los tres 
estudios que se muestran a continuación. 
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- Estudio estático: una vez ejecutado el análisis de elementos finitos sobre 
esta pieza se tienen las tensiones de Von Mises que se muestran en la figura 8.31. 
Figura 8.31 Tensiones de Von Mises presentadas en el rodete en el estudio 
estático. 
 
Fuente: [4] 
Del estudio estático ejecutado se evidencia que el máximo esfuerzo presente en el 
elemento es de 7063,78 kPa, el cual se presenta en la raíz del álabe en la 
admisión, punto para el cual se tiene como es de esperarse la máxima 
deformación unitaria, equivalente a 6,269 x 10-5 como se aprecia en la figura 8.32. 
En esta misma zona se tiene en relación al límite de elasticidad del material 
empleado, un factor de seguridad de 71,49, con base al cual se determina que el 
elemento no presentará falla. 
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Figura 8. 32 Deformación unitaria generada en el rodete en el estudio estático. 
 
Fuente: [4] 
 
El desplazamiento que se produce en el rodete, dadas la cargas de flujo 
soportadas, se muestra en la figura 8.33. 
 
 
Figura 8. 33 Desplazamiento resultante producido en el rodete en el estudio 
estático. 
 
Fuente: [4]  
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De la figura 8.33 y de lo expuesto en la sección 3.5.12 se puede  constatar que el 
difusor y el rodete no presentaran interferencia, ya que según lo abordado, el 
espacio libre entre ellos es de 5 mm.  
 
- Estudio de fatiga: una vez realizado el estudio estático es posible definir el 
análisis de fatiga ya que éste requiere de los resultados obtenidos en el apartado 
anterior. Este tipo de estudio permite determinar como la repetitividad de los ciclos 
de carga pueden ocasionar inicialmente grietas y posterior ruptura del elemento.  
El análisis se lleva a cabo con el fin verificar que el elemento no falle al estar 
sometido a cargas cíclicas producidas por la interacción aleatoria del fluido con el 
rodete. Se considera para el estudio sucesos de amplitud constante con 1000000 
de ciclos. La vida total en ciclos lo mismo que el factor de carga se presentan 
respectivamente en las figuras 8.34 y 8.35. 
Figura 8.34 Vida total en ciclos para el rodete. 
 
Fuente: [4] 
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De la figura 8.35 se tiene un factor de carga de 17,823, es decir, el elemento pude 
soportar la carga aplicada tantas veces este factor. 
Figura 8.35 Distribución del factor de carga en el rodete. 
 
Fuente: [4] 
 
La curva S-N del material empleado (aleación de aluminio 7075-T6), se muestra 
en la figura 8.36. 
Figura 8. 36 Cuerva S-N de la aleación de aluminio. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
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- Estudio dinámico: dada la variabilidad de las cargas que pueden llegar al 
rodete con el tiempo, se desarrolla un estudio dinámico para identificar el efecto 
del incremento súbito de las cargas. Una vez ejecutado este estudio se presentan 
las tensiones de Von Mises que se muestran en la figura 8.37.  
Figura 8.37 Tensiones de Von Mises presentadas en el rodete en el estudio 
dinámico. 
 
Fuente: [4] 
 
Luego de considerar para este estudio que las cargas súbitas que pueden llegar a 
presentarse en el rodete alcanzan el doble de las que soporta normalmente en su 
ciclo de trabajo [9], se tiene un máximo esfuerzo de 9730,53 kPa como se apreció 
en la figura 8.37, también presente en la raíz del álabe a la entrada, y que con 
relación al límite elástico del material empleado se genera un factor de seguridad 
mínimo en el elemento de 51,9 con una deformación unitaria respectiva de       
9,11 x 10-5, mostrada en la figura 8.38. 
 
  
266 
   
Figura 8. 38 Deformación unitaria generada en el rodete en el estudio dinámico. 
 
Fuente: [4] 
 
 Difusor: construido con el mismo material definido para el rodete, se 
presenta en la figura 8.39 el prototipo virtual generado, así como el mallado 
respectivo implementado para el estudio. 
Figura 8.39 Difusor: a) Prototipo virtual, b) Mallado adaptado en curvatura. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
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- Estudio estático: luego de realizar la simulación, se genera una tensión 
máxima en la raíz del álabe a la salida de 1579,8 kPa como se aprecia en la figura 
8.40, tensión muy baja con relación al límite elástico del material. Para esta misma 
zona se presenta una máxima deformación unitaria equivalente a 1,566 x 10-5. 
Figura 8.40 Tensiones de Von Mises presentadas en el difusor. 
 
Fuente: aptada de [4] 
 
 Carcasa: en la figura 8.41 se muestra la carcasa generada por el módulo 
implementado, como también el mallado respectivo para la simulación por 
elementos finitos. Guardando relación con el material empleado para los 
elementos de la etapa de compresión se define de igual manera para la carcasa 
una aleación de aluminio 7075-T6. 
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Figura 8.41 Carcasa de la etapa de compresión: a) Prototipo virtual, b) Mallado 
adaptado en curvatura. 
 
Fuente: aptada de [4] 
 
- Estudio estático: las tensiones de Von Mises obtenidas en la simulación 
desarrollada en SolidWorks® se aprecian en la figura 8.42. 
Figura 8.42 Tensiones de Von Mises presentadas en la carcasa de la etapa de 
compresión. 
 
Fuente: [4] 
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Presentándose una tensión máxima en este elemento de 4288,48 kPa, como se 
puede corroborar en la figura anterior. Por su parte, para la zona interna de la 
caracola en la cual se da también el esfuerzo máximo se tiene una deformación 
unitaria máxima de 4,51 x 10-5. 
Los resultados obtenidos mediante el análisis de elementos finitos para la etapa 
de compresión se resumen en la tabla 8.4. 
Tabla 8. 4 Resultados del análisis por elementos finitos en la etapa de 
compresión. 
Elemento Resultados 
Rodete     
Estudio 
Estático 
Tensión [kPa] Deformación 
unitaria [-] 
Desplazamiento 
Resultante [mm] 
F.S 
Máximo 7063,78 6,269x10-5 0,002118 42202,36 
Mínimo 11,97 9,266x10-8 0 71,49 
Estudio 
Dinámico 
Tensión [kPa] Deformación 
unitaria [-] 
Desplazamiento 
Resultante [mm] 
F.S 
Máximo 9730,53 9,11x10-5 0,003134 156080,75 
Mínimo 3,24 1,98x10-7 0 51,9 
Estudio de 
Fatiga 
Vida total 
[ciclos] 
Factor de carga 
[-] 
Porcentaje de 
daño 
 
Máximo 5 x106 9690,664 20  
Mínimo 5 x106 17,823 20  
     
Difusor     
Estudio 
Estático 
Tensión [kPa] Deformación 
unitaria [-] 
Desplazamiento 
Resultante [mm] 
F.S 
Máximo 1579,80 1,566x10-5 0,000069 1613418,53 
Mínimo 0,313 7,375x10-9 0 319,66 
     
Carcasa     
Estudio 
Estático 
Tensión [kPa] Deformación 
unitaria [-] 
Desplazamiento 
Resultante [mm] 
F.S 
Máximo 4288,47 4,51x10-5 0,005733 796529,97 
Mínimo 0,634 8,644x10-9 0 117,76 
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 Etapa de expansión: para los elementos que hacen parte de la etapa de 
expansión se muestran a continuación los resultados obtenidos del análisis de 
elementos finitos mediante SolidWorks Simulation. 
 
 Rotor: el prototipo del rotor generado en SolidWorks® al igual que el 
mallado implementado para el análisis de elementos finitos se muestra en la  
figura 8.43. 
Figura 8.43 Rotor: a) Prototipo virtual, b) Mallado adaptado en curvatura. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
 
 
Debido a las exigencias a las que se someterá el rotor, el material seleccionado 
para éste es un acero aleado 1.5810 (18NiCr5-4), para el cual se tiene las 
características mostradas en la tabla 8.5. 
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Tabla 8.5 Propiedades mecánicas del  acero aleado 1.5810 (18NiCr5-4). 
 
Fuente: [4] 
 
A partir del modelo mostrado en la figura 8.43 se desarrollan los estudios que se 
presentan a continuación. 
 
- Estudio estático: el análisis de tensiones de Von Mises para el estudio 
estático se presenta en la figura 8.44. 
Figura 8.44 Tensiones de Von Mises presentadas en el rotor en el estudio 
estático. 
 
Fuente: [4] 
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Para el rotor se tiene una tensión máxima ocasionada en la raíz a la salida del 
mismo de 18995,29 kPa, que relacionado con el limite elástico del material con el 
cual se construyó el elemento se tiene un factor de seguridad mínimo de 41,36. La 
deformación máxima unitaria encontrada en esta misma zona es de 5,543 x 10-5, 
la cual se muestra en la figura 8.45. 
Figura 8. 45 Deformación unitaria generada en el rotor en el estudio estático. 
 
Fuente: [4] 
 
Por su parte, el desplazamiento del rotor se aprecia en la figura 8.46 
 
 
 
 
  
273 
   
Figura 8. 46 Desplazamiento resultante producido en el rotor en el estudio 
estático. 
 
Fuente: [4] 
 
 
Con base en la figura anterior, se puede concluir que de igual manera como 
sucede en la etapa de compresión, el distribuidor de entrada y el rotor presentes 
en la etapa de expansión no presentaran interferencia en la aplicación que se 
estudia, dado que entre ellos según se especificó en la sección 4.5.6  habrá una 
separación de 5 mm. 
 
- Estudio de fatiga: basado en los resultados previos obtenidos en el estudio 
estático, suceso único a partir del cual es posible realizar el análisis de fatiga, se 
muestran en la figuras 8.47 y 8.48 los resultados obtenidos para la vida total en 
ciclos y el factor de carga. Considerando en ellos sucesos de amplitud constante 
para una definición de ciclos de 1000000. 
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Figura 8.47 Vida total en ciclos para el rotor. 
 
Fuente: [4] 
 
A continuación, en figura 8.48, se presenta un factor de carga mínimo en el rotor 
de 23,251, con lo cual, este elemento en estudio podría soportar 
aproximadamente 23 veces la carga aplicada sin presentar el fenómeno de fatiga. 
Figura 8.48 Distribución del factor de carga en el rotor. 
 
Fuente: [4] 
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Este tipo de estudio permite ver el comportamiento del rotor bajo cargas cíclicas, 
pues en este tipo de elementos no se presentan cargas estáticas a excepción de 
su propio peso. 
La curva S-N del material empleado (acero aleado 1.5810), se muestra en la figura 
8.49. 
Figura 8. 49 Cuerva S-N del acero aleado. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
- Estudio dinámico: el estudio dinámico desarrollado para el rotor se 
fundamenta con base en la aleatoriedad de las cargas que pueden impactar el 
rotor, y aún más para esta aplicación en donde el flujo de los gases de escape que 
llegan a la etapa de expansión no son constantes dado que varían en relación a 
las revoluciones del motor. 
En la figura 8.50 se tienen los resultados de tensiones de Von Mises ocasionados 
en el rotor para el estudio dinámico. 
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Figura 8.50 Tensiones de Von Mises presentadas en el rotor en el estudio 
dinámico. 
 
Fuente: [4] 
 
De manera análoga al estudio dinámico desarrollado para el rodete en la etapa de 
compresión, se doblan en este caso las cargas generadas por el fluido de trabajo 
para el estudio dinámico del rotor, generándose en este caso como se evidenció 
en la figura 8.50 una tensión máxima de 39035,37 kPa para una deformación 
unitaria máxima en dicha zona de 1,030 x 10-4 (ver figura 8.51) y un factor de 
seguridad de 20,13. 
Figura 8. 51 Deformación unitaria generada en el rotor en el estudio dinámico. 
 
Fuente: [4] 
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 Distribuidor de entrada: se definió para el distribuidor de entrada el mismo 
material empleado para el rotor, cuyo prototipo se aprecia en la figura 8.52 con el 
mallado respectivo adaptado para la simulación por elementos finitos. 
Figura 8.52 Distribuidor de entrada: a) Prototipo virtual, b) Mallado adaptado en 
curvatura. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
- Estudio estático: los resultados obtenidos en cuanto a las tensiones 
presentadas en el distribuidor producto de las cargas de flujo se presentan en la 
figura 8.53. 
Figura 8.53 Tensiones de Von Mises presentadas en el distribuidor de entrada. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
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De la cual es posible apreciar una tensión máxima de 100,91 kPa generada a la 
entrada del elemento, zona para la cual se tiene una deformación unitaria máxima 
de     2,986 x 10-7. 
 
 Carcasa: se muestra en la figura 8.54 la carcasa obtenida para la etapa de 
expansión, lo mismo que el mallado respectivo implementado para la simulación 
por elementos finitos. Dado que el conjunto está conformado del mismo material, 
se define por lo tanto para la carcasa un acero aleado 1.5810. 
Figura 8.54 Carcasa de la etapa de expansión: a) Prototipo virtual, b) Mallado 
adaptado en curvatura. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
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- Estudio estático: luego de ejecutada la simulación se obtuvieron los 
esfuerzos para el elemento mostrados en la figura 8.55 para el estudio estático. 
Figura 8.55 Tensiones de Von Mises presentadas en la carcasa de la etapa de 
expansión. 
 
Fuente: [4] 
 
De la figura anterior se aprecia un esfuerzo máximo de 1365,64 kPa y que como 
es de suponerse se presenta en la parte interna de la caracola, siendo 
correspondiente para esta tensión ocasionada una deformación unitaria máxima 
en dicha zona de 4,712 x 10-6.  
En la tabla 8.6 se resumen los resultados obtenidos mediante el análisis por 
elementos finitos en la etapa de expansión. 
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Tabla 8. 6 Resultados del análisis por elementos finitos en la etapa de expansión. 
Elemento Resultados 
Rotor     
Estudio 
Estático 
Tensión 
[kPa] 
Deformación 
unitaria [-] 
Desplazamiento 
Resultante [mm] 
F.S 
Máximo 18995,29 5,543 x10-5 0,002339 121883 
Mínimo 6,45 2,951x10-8 0 41,36 
Estudio 
Dinámico 
Tensión 
[kPa] 
Deformación 
unitaria [-] 
Desplazamiento 
Resultante [mm] 
F.S 
Máximo 39035,37 1,030x10-4 0,003701 100178,75 
Mínimo 7,842 4,012x10-8 0 20,13 
Estudio de 
Fatiga 
Vida total 
[ciclos] 
Factor de 
carga [-] 
Porcentaje de 
daño 
 
Máximo 100 x106 64853,87 1  
Mínimo 100 x106 23,251 1  
     
Distribuidor     
Estudio 
Estático 
Tensión 
[kPa] 
Deformación 
unitaria [-] 
Desplazamiento 
Resultante [mm] 
F.S 
Máximo 100,91  2,986x10-7 0,0000023 7141772727,3 
Mínimo 0,0011  3,695x10-11 0 7785,06 
     
Carcasa     
Estudio 
Estático 
Tensión 
[kPa] 
Deformación 
unitaria [-] 
Desplazamiento 
Resultante [mm] 
F.S 
Máximo 1365,64 4,712x10-6 0,000413 54178620,7 
Mínimo 0,0145 1,085x10-10 0 575,25 
 
 Árbol del turbocompresor: para este elemento se toman las dimensiones 
principales mostradas en la tabla 8.2, como son diámetros y longitudes de los 
escalonamientos que contendrán respectivamente rodete, rotor y rodamientos. El 
prototipo construido en SolidWorks® como el mallado respectivo se muestran en 
la figura 8.56. 
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Figura 8.56 Prototipo virtual del árbol del turbocompresor y mallado respectivo en 
uno de sus escalonamientos. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
En relación a lo expuesto en el capítulo 5 con relación al material del árbol se 
selecciona una aleación AISI 4340 de acero normalizado, para el cual se muestran 
algunas propiedades en la tabla 8.7. 
Tabla 8.7 Propiedades mecánicas de la aleación AISI 4340  de acero normalizado. 
 
Fuente: [4] 
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Para ejecutar la simulación y verificar la resistencia del material, se hace necesario 
conocer las fuerzas que ocasiona el flujo de fluido sobre el rodete y el rotor, para 
que posteriormente, se apliquen las fuerzas respectivas que soportarían los 
extremos del árbol que sostienen los elementos. 
En la figura 8.57 se tienen las fuerzas y momentos que se presentan sobre la cara 
interna del cubo (superficie que se acopla en el árbol) y el sistema de referencia. 
Figura 8.57 Fuerzas y momentos obtenidos a partir del análisis ejecutado en 
SolidWorks Flow Simulation para: a) Rodete, b) Rotor. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
Luego de definir las fuerzas sobre rodete y rotor, se importan éstas al árbol (ver 
figura 8.58) para su análisis. 
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Figura 8.58 Fuerzas y momentos aplicados en el árbol del turbocompresor. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
 
 Estudio estático: una vez ejecutado el estudio estático para árbol, en el 
cual fueron consideradas las solicitaciones de carga presentes durante el 
funcionamiento del turbocompresor, se tiene la distribución de tensiones de Von 
Mises mostrada en la figura 8.59. 
Figura 8.59 Tensiones de Von Mises presentadas en el árbol del turbocompresor 
en el estudio estático. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
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Partiendo del estudio anterior, se aprecia un esfuerzo máximo de 35125,23 kPa en 
el escalonamiento que portara el rotor de la etapa de expansión y para la cual con 
relación al límite elástico del material se tiene un factor de seguridad mínimo de 
20,21. En la figura 8.59 puede verse claramente en donde se concentra este 
máximo esfuerzo, zona en la cual se tiene una deformación máxima unitaria de        
1,48x10-4. 
 
 Estudio de fatiga: con el propósito de validar la resistencia del árbol a la 
repetitividad de los ciclos de carga, se define el análisis de fatiga con relación al 
seceso previo definido (estudio estático). 
 
Para éste, se consideran sucesos de amplitud constante para vida infinita, esto es, 
1000000 ciclos. A partir de lo cual, se obtiene la vida total en ciclos y el factor de 
carga, mostrados en las figuras 8.60 y 8.61 respectivamente. 
Figura 8.60 Vida total en ciclos para el árbol del turbocompresor. 
 
Fuente: [4] 
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De la figura 8.61 se tiene un factor de carga de 12,12, es decir, el árbol del 
turbocompresor para la aplicación en estudio puede soportar una carga aplicada 
tantas veces este factor. 
Figura 8.61 Distribución del factor de carga en el árbol del turbocompresor. 
 
Fuente: [4] 
 
La curva S-N del material empleado (aleación de acero), se muestra en la figura 
8.62. 
Figura 8. 62 Cuerva S-N de la aleación de acero. 
 
Fuente: adaptada de [4] 
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 Estudio dinámico: duplicadas las cargas en el árbol, es definido el estudio 
dinámico, en el cual se presentan los esfuerzos de Von Mises ilustrados en la 
figura 8.63. 
Figura 8.63 Tensiones de Von Mises presentadas en el árbol del turbocompresor 
en el estudio dinámico. 
 
Fuente: [4] 
 
El máximo esfuerzo se presenta nuevamente en el escalonamiento que soporta el 
rotor, con un valor de 70250,46 kPa, y un factor de seguridad de 10,11. En esta 
misma zona se tiene una deformación máxima unitaria de 2,96x10-4. 
El estudio estático, dinámico y de fatiga, desarrollado para el árbol del 
turbocompresor, se resume en la tabla 8.8. 
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Tabla 8. 8 Resultados del análisis por elementos finitos obtenidos en el árbol. 
Elemento Resultados 
Estudio 
Estático 
Tensión [kPa] Deformación 
unitaria [-] 
Desplazamiento 
Resultante [mm] 
F.S 
Máximo 35125,23 1,48x10-4 0,012934 167383,86 
Mínimo 2,71  1,58x10-8 0,000095 20,21 
Estudio 
Dinámico 
Tensión [kPa] Deformación 
unitaria [-] 
Desplazamiento 
Resultante [mm] 
F.S 
Máximo 70250,464 2,96x10-4 0,025867 83691,93 
Mínimo 5,421 3,176x10-8 0,000189 10,11 
Estudio de 
Fatiga 
Vida total 
[ciclos] 
Factor de carga 
[-] 
Porcentaje de daño  
Máximo 100x106 98122,51 1  
Mínimo 100x106 12,122 1  
 
 
 Estudio de rigidez: se tiene presente para este estudio las cargas 
generadas por los efectos del flujo, que se mostraron en la figura 8.58, los 
resultados concernientes a las deflexiones angulares (pendiente de la elástica) y a 
las deformaciones en el eje “Y”, se presentan en las figuras 8.64 y 8.65 
respectivamente. 
 
Figura 8. 64 Deflexión angular presentada en el árbol del turbocompresor. 
 
Fuente: [4] 
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De la figura anterior se tiene una deflexión angular máxima de 0,000123 rad, la 
cual se genera en el extremo del árbol simplemente apoyado que soporta al rodete 
de la etapa de compresión. 
Figura 8. 65 Deformación en el eje “Y” para el árbol del turbocompresor. 
 
Fuente: [4] 
 
 
De la figura 8.65, se presenta de igual manera para el escalonamiento en el que 
se acopla el rodete, una deflexión máxima de 0,004451 mm en dirección negativa 
en el eje “Y”. 
Para validar los criterios de rigidez se toma de [10], valores permisibles para el uso 
de árboles en algunas aplicaciones, que servirán de manera orientativa a 
corroborar los resultados obtenidos. 
Tabla 8. 9 Deformaciones permisibles de árboles. 
Deformación Aplicación Deformación Permisible 
Deflexión debida a 
flexión (𝑌) 
Deflexión máxima en los 
árboles de los motores 
asíncronos 
𝑌 = (0,1)ℎ, donde ℎ es la 
holgura entre el rotor y el 
estator. 
Deflexión angular 
debida a flexión (𝜑) 
En un cojinete. 𝜑 = 0,001 rad 
Fuente: [10] 
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Sabiendo que la separación dejada entre el rodete y el difusor (etapa de 
compresión), o entre el rotor y el distribuidor (etapa de expansión), es de               
5 mm, se determina con ello la deflexión máxima permitida para el árbol del 
turbocompresor, para la cual se tendría: Y = 0,1 (5 mm) = 0,5 mm. La cual  es 
superior a la máxima obtenida para el árbol en estudio (0,004451 mm, ver figura 
8.65). 
De la figura 8.64 se obtuvo una deflexión angular máxima en el sitio de apoyo del 
árbol de aproximadamente 0,000039 rad, inferior al máximo permisible (0,001 rad). 
Por lo cual, de los resultados obtenidos en las figuras 8.64 y 8.65, y con base en lo 
expuesto en la tabla 8.10 se constata que el árbol no sobrepasa los límites 
permisibles según los criterios de rigidez validados. 
 
 Estudio de frecuencia: fue necesario para éste estudio definir 
simplemente el conjunto que gira: árbol, rodete, rotor, subensamblaje del 
turbocompresor que se muestra en la figura 8.66. 
Figura 8.66 Subensamblaje árbol, rodete y rotor del turbocompresor. 
 
Fuente: [4] 
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Al igual  que para todo diseño se tienen para éste las frecuencias resonantes del 
subconjunto, caracterizada cada una de ellas por una forma o modo de vibración 
especifica. En la figura 8.67 se presentan los 5 primeros modos propios de 
vibración para el sistema: árbol, rodete y rotor. 
Figura 8.67 Mallado y modos de forma del subensamblaje árbol, rodete y rotor.  
 
Fuente: adaptada de [4] 
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Si las frecuencias naturales de vibración coinciden con la frecuencia de operación, 
el sistema entrará en resonancia, con lo cual, se provocarían oscilaciones 
excesivas que terminarán por generar falla en el sistema. En la tabla 8.9 se 
muestran las frecuencias concernientes a los modos de forma presentados en la 
figura 8.67.  
Tabla 8.10 Modos de forma del subensamblaje árbol, rodete y rotor.  
Número de modo Frecuencia (rad/s) Frecuencia (Hertz) Periodo (s) 
1 48,287 7,6851 0,13012 
2 11120 1769,8 0,00056502 
3 23566 3750,7 0,00026662 
4 23601 3756,2 0,00026622 
5 25874 4118 0,00024284 
Fuente: adaptada de [4] 
 
Para la aplicación específica del turbocompresor, operando a 90000 rpm, esto es, 
9424,78 rad/s puede verse de la tabla anterior que el conjunto estará girando entre 
el primer y segundo modo propio de vibración, con lo cual, el conjunto 
sobrealimentador no entrará en resonancia, y que con relación a lo expuesto por 
Mataix [11] se encuentra en operación entre las frecuencias que se sugiere debe 
estar. 
Si alguna de las frecuencias o modos propios de vibración está muy cerca de la 
frecuencia de operación, con el propósito de evitar resonancia, pueden 
desarrollarse medidas preventivas tales como: a) modificar la geometría de los 
elementos, b) cambiar el material, c) implementar amortiguadores, entre otras, 
para asegurar que el sistema cumpla con la vida útil definida. 
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CONCLUSIONES 
 
Una vez definido el diseño del módulo computacional para el dimensionamiento 
del turbocompresor, se puede llegar a las siguientes conclusiones: 
 Se identificaron las características principales de la sobrealimentación, y del 
turbocompresor de gases de escape como turbomáquina térmica, el cual 
facilita la posibilidad de ingresar más aire a los cilindros de admisión por cada 
cilindrada. Se pudo conocer los regímenes de funcionamiento del 
turbocompresor, y las consideraciones a tener en cuenta al momento de su 
diseño. 
 
 Se realizó una descripción general de las turbomáquinas, centrando el estudio 
en los compresores centrífugos y las turbinas radiales, de las cuales se definen 
algunos parámetros y coeficientes característicos en relación a la transferencia 
de energía. 
 
 Con relación a las fuentes bibliográficas consultadas se establecieron las 
metodologías a desarrollar para el dimensionamiento de la etapa de 
compresión (rodete, difusor y carcasa), y expansión (rotor, distribuidor de 
entrada y carcasa), así como para el cálculo de las propiedades 
termodinámicas del aire  y de los gases de combustión al trasegar por cada 
una de éstas. 
 
 Con base en las consideraciones expuestas sobre el diseño de compresores 
centrífugos y turbinas radiales, se definieron los diagramas de proceso, 
diagramas de flujo y algoritmos de cálculo programados en el lenguaje de 
Visual Basic para el dimensionamiento del turbocompresor. 
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 Se elaboró un módulo computacional en Microsoft® Office Excel® mediante 
macros, implementados en formularios para el dimensionamiento del 
turbocompresor radial y el cálculo de los parámetros térmicos del fluido tras su 
paso por la turbomáquina, los cuales se utilizaron posteriormente para la 
obtención de los prototipos virtuales en SolidWorks® con sus respectivos 
planos. 
 
 Se validó el módulo computacional, con base en una aplicación particular, 
considerando que el turbocompresor a dimensionar sobrealimentaría un motor 
Diesel. Los prototipos virtuales obtenidos por el módulo fueron analizados 
mediante las herramientas de simulación que ofrece el software CAD 
SolidWorks® dentro del cual se tiene los paquetes de SolidWorks Flow 
Simulation y SolidWorks Simulation. En relación a los resultados obtenidos del 
análisis de simulación se verificó que los elementos tras las solicitaciones que 
soportarán en la aplicación específica no presentan condiciones de sobre 
esfuerzos ya que se encuentran dentro de la zona elástica dispuesta para cada 
material. 
 
 Los análisis desarrollados en SolidWorks Flow Simulation y SolidWorks 
Simulation, permiten conocer en las primeras instancias del diseño del 
turbocompresor, el comportamiento de algunos de sus elementos y las 
solicitaciones mecánicas a las que estarán sometidos, sin necesidad de tener 
que construir el prototipo físico. 
 
 Es de recordar que tanto el diseño y la simulación del difusor (etapa de 
compresión) y el distribuidor de entrada (etapa de expansión) no fueron 
considerados dentro de los objetivos de este proyecto, sin embargo, dada la 
ventaja que en cuanto al aumento en la relación de compresión y expansión 
presentan cada uno, se consideró prudente su implementación dentro del 
estudio y diseño del turbocompresor. 
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RECOMENDACIONES 
 
Finalmente, con el propósito de abrir la posibilidad de mejora y de sobrellevar de la 
mejor manera las dificultades encontradas durante la ejecución del proyecto, se 
presentan a continuación algunas recomendaciones y sugerencias para posibles 
trabajos a futuro: 
 Posterior a un diseño y a una validación computacional debe realizarse la 
construcción del prototipo físico, aun cuando para ello se requieren sistemas 
avanzados de mecanizado, en virtud de la complejidad de la geometría 
estudiada. 
 
 Dado los factores de seguridad conservadores encontrados en cada uno de los 
elementos que conforman el turbocompresor, se recomienda si es el caso de 
su construcción, elegir materiales menos costosos, o lo que es mejor aun, 
optimizar los diseños previos establecidos para las etapas de compresión, 
expansión y árbol. 
 
 Debido a la complejidad de funcionamiento del turbocompresor, su diseño lo es 
aún más, debido a las múltiples consideraciones que en cuanto a parámetros 
constructivos requiere esta turbomáquina. El estudio abordado para éste se 
fundamentó en el método unidimensional de estudio, ahora con el fin de 
mejoras futuras pueden desarrollarse análisis más complejos como puede ser 
el análisis de flujo basado en las ecuaciones de Navier-Stokes  o análisis 
bidimensionales o tridimensionales según el caso. 
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 El estudio por elementos finitos implementado en el módulo de simulación de 
SolidWorks® arroja valores aceptables, aun cuando éste es un software CAD 
de gama media. Sin embargo, para proyectos de ingeniería es de vital 
importancia contar con software de gama alta, con procesadores matemáticos 
más robustos, como aquellos que brindan software tales como: Nastran, Ansis 
o Abacus, herramientas computacionales más confíales. 
 
 Gracias a las múltiples ventajas que ofrecen no solo los turbocompresores 
radiales sino también los axiles, se sugiere fomentar la investigación en el 
diseño de turbomáquinas en general. 
 
 Dada la versatilidad de Visual Basic para el desarrollo de módulos 
computacionales, se recomienda, su utilización e implementación en 
procedimientos en el campo de la Ingeniería Mecánica que requieran de tareas 
repetitivas y arduas, minimizando en gran medida la posibilidad de errores 
humanos.  
 
 Dado que para el proyecto en estudio solo se contemplaron las fases de diseño 
en cuanto a las etapas de compresión, expansión y árbol, se sugiere para un 
trabajo futuro la implementación del estator que le de rigidez al conjunto, y 
brinde además la posibilidad de un adecuado sistema de lubricación, área 
fundamental para prolongar la vida útil del turbocompresor. 
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Anexo A. Material multimedia 
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Anexo B. Módulo computacional, diagramas de flujo y algoritmos de 
programación 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
